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Ce travail s'inscrit dans l'effort d'optimiser l'utilisation des ressources énergétiques en 
valorisant des rejets thermiques industriels à basse température tels que ceux trouvés dans les 
alumineries québécoises. Deux systèmes de valorisation de chaleur sont détaillés et analysés. 
Le premier système est constitué de deux échangeurs de chaleur, l'un situé à la source de 
chaleur et l'autre à la charge, et d'une boucle intermédiaire dans laquelle circule un fluide 
caloporteur chargé de transférer la chaleur d'un site à l'autre. Le deuxième système est 
constitué d'un cycle de Rankine organique (ORC), qui produit de l'électricité, et d'une pompe à 
chaleur (PAC), qui consomme de l'électricité et produit de la chaleur. La question 
fondamentale à laquelle ce travail essaie de répondre est: Quel est le meilleur système ? 
Quatre critères ont été utilisés pour répondre à cette question: 1) le rendement énergétique, 2) 
le rendement exergétique, 3) l'attrait économique et 4) l'impact sur l'environnement. 
Concernant le rendement énergétique, le système 1 est plus attrayant avec un rendement de 
70% contre 21% pour le système 2. Concernant le rendement exergétique,  le système 1 est 
également plus attrayant avec 30% contre 9% pour le système 2. Le système 1 semble 
légèrement plus intéressant que le système 2 pour l'attrait économique avec un coût 
d'investissement plus faible se traduisant pour un taux de rendement interne (TRI) sur 15 ans 
de 10.9% contre 7.5%. L'analyse économique est toutefois sensible aux hypothèses émises, 
qui peuvent varier grandement d'un site à l'autre. L'analyse du cycle de vie démontre de 
manière non équivoque que le système 1 est plus dommageable pour l'environnement, 
notamment en raison de la quantité de béton nécessaire à sa construction. Ce travail contient 
deux articles de conférence et un article de journal (soumis, mais non accepté à la date de 
dépôt de ce mémoire).  L'analyse à l'aide de nombres sans dimension du système 1 permet 
d'identifier les variables non-dimensionnelles qui ont le plus d'influence sur les indices de 
performance de ce système. La méthode des moindres carrés est utilisée pour développer des 
corrélations entre chacun des indicateurs de performance et les variables non-dimensionnelles, 
et l'application de ces corrélations pour la conception d'un tel système est démontrée par un 
exemple qui utilise un algorithme génétique qui détermine les conditions maximisant 
l'efficacité exergétique. 
Mots-clés : Analyse énergétique, analyse exergétique, analyse économique, ACV, 
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CHAPITRE 1. INTRODUCTION 
L'énergie se trouve dans tout ce qui nous entoure, et sous différentes formes : électrique, 
chimique, solaire, thermique, mécanique, nucléaire, etc. Non seulement nous permet-elle 
d'utiliser les composantes électriques de tous les jours (télévision, radio, four, réfrigérateur, 
etc.), mais elle est aussi nécessaire à leur fabrication.  
On observe une certaine corrélation entre le niveau de vie d'une population et sa 
consommation énergétique. La Figure 1.1 affiche la consommation énergétique par personne 
en fonction du produit intérieur brut per capita pour différents pays [Manheimer, 2012]. On y 
voit le lien qui existe entre ces deux variables, les pays développés se trouvant dans la région 
supérieure droite, alors que les pays en développement se trouvent dans la région inférieure 
gauche. Il existe ainsi un lien très fort entre la consommation des ressources énergétiques et la 
qualité de vie d'une population. 
 
Figure 1.1 - Consommation énergétique par personne en fonction du produit intérieur brut par 
personne 
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Pour des raisons énergétiques et économiques, il est nécessaire pour les procédés industriels de 
faire un usage efficace de l'énergie. Malgré cela, une large proportion de chaleur à moyenne et 
à basse température est perdue directement dans l'environnement. Par exemple, jusqu'à 40% 
de l'énergie utilisée dans les fourneaux d'aluminium est perdue dans le milieu environnant par 
radiation et par les fumées d'échappement. Au Canada seulement le tiers de l'énergie utilisée 
dans les huit plus grands secteurs industriels se retrouve dans les produits finaux [Stricker 
Associates Inc, 2006]. Le reste est transféré à l'environnement par des courants de fluides 
liquides ou gazeux ayant des températures pouvant atteindre 350°C dans certains cas. Aux 
États-Unis, il est estimé qu'entre 20% et 50% de l'énergie utilisée en industrie est perdue sous 
forme de chaleur résiduelle [U.S. Dept. of Energy, 2008].  
En raison des incitatifs économiques et des règles environnementales, différentes tentatives 
sont faites pour exploiter ces pertes résiduelles thermiques à basse température. Ainsi, des 
installations de cogénération sont ajoutées aux centrales thermiques existantes et aux 
nouvelles centrales [U.S. Dept. of Energy, 2008] tandis que la chaleur géothermique est 
utilisée dans certains pays pour la production d'électricité, le chauffage de bâtiments 
résidentiels et le chauffage de serres ou des installations de pisciculture [Hjartarson et al., 
2005].  
Le présent projet de recherche s'inscrit dans cet effort de mieux récupérer les rejets thermiques 
dans le but de leur revalorisation. L'objectif est d'analyser deux systèmes de revalorisation de 
chaleur à basse température dans le contexte industriel des alumineries québécoises.  
Le chapitre 2 est consacré à la présentation de certaines notions relatives à la valorisation de 
chaleur à basse température. Le chapitre 3 présente l'objectif de ce projet de recherche, et 
introduit les deux systèmes à l'étude. Le chapitre 4 présente une analyse de sensibilité du 
système 1, et de son comportement à différents mois de l'année. Le chapitre 5 présente une 
analyse de sensibilité du système 1 à l'aide de nombres sans dimension. Le chapitre 6 présente 
des corrélations non-dimensionnelles obtenues pour le système 1. Le chapitre 7 introduit le 
système 2 et présente les résultats comparatifs avec le système 1, pour ce qui est de l'efficacité 
énergétique, du rendement exergétique et du rendement économique. Le chapitre 8 présente 
l'analyse du cycle de vie du système 1 et du système 2. 
  
CHAPITRE 2. NOTIONS RELATIVES À LA 
REVALORISATION DE CHALEUR À BASSE 
TEMPÉRATURE 
Différents systèmes servent à récupérer la chaleur et à la revaloriser. Certains systèmes sont 
plus efficaces pour récupérer la chaleur à haute température (>300°C), tels que les cycles de 
Rankine, alors que d'autres systèmes sont plus efficaces pour récupérer la chaleur à basse 
température (<150°C), tels que les cycles Rankine organiques (ORC, pour «organic Rankine 
cycle»). Voici une description des cycles de Rankine et des cycles de Rankine organique 
(ORC). S’en suivra un survol des systèmes de climatisation et de réfrigération, ainsi que des 
échangeurs de chaleur.  
2.1 Cycle de Rankine 
Le cycle de Rankine est le cycle qui se rapproche le plus du cycle de Carnot. Il permet de 
convertir l'énergie dégagée par une source de chaleur en travail mécanique et, avec l'ajout d'un 
alternateur, en électricité. Le cycle de Rankine est un cycle thermodynamique comprenant 
deux évolutions isobares et deux évolutions adiabatiques. Dans sa forme la plus simple, il 
comprend 4 équipements, soit une pompe, une chaudière, une turbine et un condenseur. Le 
diagramme entropique du cycle de Rankine est présenté à la Figure 2.1. 
 




Figure 2.1  - Diagramme entropique du cycle de Rankine (avec l'eau comme fluide de travail)
 
 
Les 4 évolutions du cycle de Rankine sont les suivantes: 
 (1-2) La pompe comprime de manière isentropique le fluide ; 
 (2-3) La chaudière chauffe à pression constante le fluide, qui s'évapore ; 
 (3-4) La turbine détend le fluide de manière isentropique dans un cas idéal, ou avec des 
          irréversibilités dans un cas réel (tel que montré à la Figure 2.1) ; 
 (4-1) Le condenseur évacue de la chaleur du fluide à pression constante. 
















Sur le diagramme T-s (Figure 2.1), le rendement thermique correspond au rapport entre l'aire 
circonscrite par le cycle à l'aire sous la courbe de l'évolution d'apport de chaleur. Ce 
rendement est toujours inférieur à 1. 
L'un des avantages du cycle de Rankine est qu'il nécessite une faible énergie de compression 
puisque le fluide est sous forme liquide lorsqu'il entre dans la pompe (il y a une condensation 
totale dans le condenseur). La grande majorité des centrales utilisant ce type de système 




2.2 Cycle de Rankine Organique (ORC) 
Le cycle de Rankine organique, « Organic Rankine cycle » (ORC) en anglais, se distingue du 
cycle Rankine traditionnel par la nature de son fluide moteur, qui est dit « organique ».  
Les fluides organiques comprennent les alcanes (hydrocarbures saturés), les alcanes fluorés, 
les éthers et les éthers fluorés. L'avantage des fluides organiques est qu'ils permettent 
l'utilisation d'une source chaude de plus faible température que le cycle Rankine traditionnel. 
L'utilisation d'un fluide moteur organique tel que des réfrigérants ou des hydrocarbures est 
ainsi très bien adaptée pour des températures basses (<150°C) à moyennes (150-300°C) 
[Tchanche, 2014]. 
Les performances de ce cycle dépendent grandement des propriétés thermophysiques du fluide 
(températures d'évaporation, enthalpie, densité de vapeur, etc.). On distingue généralement 3 
groupes de fluides organiques : les fluides mouillés, secs et isentropiques (« wet, dry and 
isentropic »). La différence entre ces 3 groupes se situe au niveau de la courbe de saturation. 
La courbe de saturation des fluides mouillés possède une pente négative (voir Figure 2.2). La 
courbe de saturation des fluides secs possède une pente positive. La courbe de saturation des 
fluides isentropiques possède une pente infinie. 
 




Figure 2.2 - Évolution de détente dans la turbine pour les trois différents groupes de fluides 
La formation de gouttelettes nuit à l'efficacité de la turbine dans les derniers étages de détente, 
en plus d'accroître le phénomène d'érosion et la corrosion des aubages. Pour cette raison, on 
préférera généralement des fluides secs. Les fluides mouillés nécessitent une surchauffe pour 
éviter ce phénomène, ce qui n'est pas le cas pour les fluides secs.  
2.3 Climatisation / réfrigération / thermopompe 
La thermopompe est un système permettant de transmettre la chaleur d'un milieu froid à un 
milieu chaud. 
2.3.1 Machine à compression 
Une thermopompe à compression est en quelque sorte l'inverse d'un cycle de Rankine, excepté 
que la pompe est remplacée par un compresseur, et que la turbine a été remplacée par un 





Figure 2.3  - Cycle de réfrigération à compression 
Les 4 évolutions sont les suivantes : 
 (1-2) Compression isentropique dans le compresseur 
 (2-4) Évacuation de chaleur à pression constante dans le condenseur 
 (4-5) Détente dans le détendeur 
 (5-1) Extraction de chaleur à pression constante dans l'évaporateur 
L'utilisation d'une turbine au lieu d'un détendeur permettrait d'obtenir une détente isentropique 
et davantage de chaleur serait extraite du milieu froid. Toutefois, la complexité d'un tel 
changement ainsi que les coûts qui y sont liés ne sont pas suffisants pour le justifier 
[Cengel, 2011]. 
2.3.2 Machine à éjecteur 
Dans le cas des machines à éjecteur, la compression du réfrigérant est effectuée par un éjecteur 
qui propulse le fluide à très grande vitesse, créant une succion. Ces machines se composent 
d'une boucle d'un agent réfrigérant servant à la production du froid, et d'une boucle servant à la 
compression et à l'éjection de la vapeur motrice. La compression peut être effectuée soit par un 
compresseur mécanique, ou par une thermocompression grâce à l'apport de chaleur (solaire ou 
autre). La Figure 2.4 illustre un cycle de réfrigération à éjecteur dont la source d'énergie est 
solaire [Khennich et al., 2014]. 




Figure 2.4 - Cycle de réfrigération à éjection [Khennich et al., 2014] 
L'éjecteur est composé du vaporisateur («nozzle»), de la chambre de succion, de la chambre de 
mélange et du diffuseur (voir Figure 2.5) [Khennich et al. 2014, Chen et al., 2014]. 
 
 
Figure 2.5 - Les différentes sections d'un éjecteur [Chen et al, 2014] 
Comme expliqué dans la section précédente, la vanne de détente du cycle à compression 
entraîne des pertes importantes d'énergie dans ce cycle. L'intégration d'un éjecteur en 
remplacement de la vanne de détente peut améliorer l'efficacité du système en récupérant une 
partie importante de cette énergie perdue
 
[Ressources naturelles Canada (2)]. Khennich (2014) 
a toutefois démontré à l'aide d'études exergétiques que parmi les différentes composantes du 




2.3.3 Machine à absorption 
Dans les cycles de réfrigération par absorption, le compresseur est remplacé par un groupe 
d'éléments dont le fonctionnement se base sur les phénomènes d'absorption et de désorption du 
fluide frigorigène par un solvant (ou sorbant). Michael Faraday a été l'un des premiers à 
observer les propriétés d'un tel mélange et Ferdinand Carre fut le premier à construire une 
machine à absorption basée sur l'ammoniaque (NH3) comme fluide frigorigène et l'eau comme 
solvant (machine à 2 fluides et à 2 pressions). Le principe de ce cycle est illustré à la Figure 
2.6. 
 
Figure 2.6 - Cycle de réfrigération à absorption [Cengel, 2011] 
L'ammoniaque liquide à forte concentration entre dans l'évaporateur sous basse pression, et 
absorbe la chaleur du milieu réfrigéré en s'évaporant. À 1 atm, la température d'ébullition de 
l'ammoniaque est de -33°C, il est donc plus volatile que l'eau [Brunin et al., 1997]. 
L'ammoniaque à haute concentration est ensuite envoyée dans l'absorbeur où elle est absorbée 
par la solution pauvre en ammoniaque. L'évolution d'absorption est exothermique et la chaleur 
produite doit être évacuée par une eau de refroidissement. La solution riche en ammoniaque et 
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à basse pression passe ensuite dans une pompe qui élève sa pression. La solution entre dans le 
bouilleur (aussi appelé « générateur ») où le phénomène de désorption se produit, c'est-à-dire 
que le liquide est séparé en vapeur riche en ammoniaque et en solution pauvre en 
ammoniaque. Cette réaction est endothermique et requiert de la chaleur, qui peut être apportée 
par l'énergie solaire ou la combustion d'hydrocarbures. Par effet gravitaire, le rectificateur 
permet ensuite de séparer la vapeur riche en ammoniaque de l'eau. La vapeur riche en 
ammoniaque et à haute pression entre dans le condenseur, où elle rejette sa chaleur dans le 
milieu ambiant. Le liquide passe finalement dans le détendeur avant de retourner dans 
l'évaporateur pour un nouveau cycle. 
Le fluide frigorigène et le solvant (ou sorbant) les plus employés sont l'ammoniaque et l'eau. 
L'ammoniaque présente les avantages d'avoir une grande chaleur latente de vaporisation, un 
faible coût, et d'être facilement détectable quand il fuit. L'ammoniaque répond aussi au critère 
d'avoir une pression de vapeur supérieure à la pression atmosphérique, sans que celle-ci ne soit 
trop élevée. Ce critère est important pour éviter les infiltrations d'air dans l'évaporateur, qui 
correspond à l'endroit où la pression est la plus basse dans le cycle. L'ammoniaque possède 
toutefois les inconvénients d'avoir une forte pression de vapeur pour des températures 
supérieures (30-50°C) ainsi que d'être toxique [Jeday et al., 1988]. C'est pourquoi il n'est pas 
utilisé dans les systèmes de réfrigération domestiques, mais qu’il est plutôt réservé aux 
installations industrielles.  















Certains systèmes utilisent aussi des solutions d'ammoniaque et de thiocyanate de sodium 
(NaSCN) ou d'ammoniaque et de nitrate de lithium (LiNO3). Ceux-ci présenteraient des COP 
plus élevés que les systèmes NH3-H2O, en plus de ne pas nécessiter de rectificateur pour 





2.4 Échangeurs de chaleur 
Voici quelques notions concernant les échangeurs de chaleur. 
2.4.1  Différents types 
On peut classifier les échangeurs de chaleurs selon 5 caractéristiques
 
[Kakaç et al., 2002]: 
récupérateur/régénérateur, direct/indirect, géométrie, monophasique/diphasique, arrangement 
des courants. 
Récupérateurs / régénérateurs 
Les échangeurs de chaleur sont généralement dits «récupérateurs». Dans ce cas, le transfert de 
chaleur entre deux fluides se fait au travers d'une paroi séparatrice ou par l'interface entre les 
courants, comme c'est le cas pour les échangeurs de chaleur à contact direct. Dans les 
échangeurs de chaleurs dits «régénérateurs», le passage (matrice) dans lequel le fluide circule 
est alternativement occupé par les deux fluides. Lorsque le fluide chaud circule, il cède sa 
chaleur à la matrice. Lorsque le fluide froid circule, il extrait la chaleur de la matrice. 
Processus de transfert thermique : contact direct ou indirect 
Dans les échangeurs à contact direct, le transfert thermique se fait directement via l'interface 
entre deux fluides non miscibles. Les tours de refroidissement sont un exemple de ce type 
d'échangeur. Dans les échangeurs à contact indirect, le transfert thermique se fait via une paroi 
séparant les deux fluides. 
Géométrie : tubes, plaques, ailettes 
Trois principaux types de géométrie existent : tubulaire, à plaques et à ailettes. Les échangeurs 
à tubes et calandre sont les plus répandus dans l'industrie en raison de leur ratio 
rendement/coût, et conviennent pour des températures basses (0°C à 120°C) à moyennes 
(120°C à 650°C) [Ressources naturelles Canada (1)]. Lorsque cet échangeur est construit pour 
un échange liquide-gaz, des ailettes peuvent être ajoutées du côté gazeux afin d'améliorer le 
rendement puisque les coefficients de transfert thermiques sont plus faibles pour les gaz [Liu 
et al., 2013, Wang et al., 2009].  
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Fluides monophasiques ou diphasiques 
Certains échangeurs tirent parti de la chaleur latente des fluides. C'est notamment le cas des 
condenseurs, qui sont dits « diphasiques ». 
Arrangement des courants : parallèles, contre-courant, transversal 
Les trois principaux arrangements des courants sont : parallèles, à contre-courant, et 
transversal. La différence majeure réside dans la distribution de température le long de 
l'échangeur et de la quantité de chaleur transférée pour des températures et une surface 
d'échange données.    
2.4.2  Méthodes de dimensionnement 
Deux méthodes de caractérisation des échangeurs de chaleur sont généralement utilisées, soit 
la méthode LMTD (« logarithm mean temperature difference »), et la méthode  - NTU. Le 
concepteur doit aussi tenir compte de la perte de charge du fluide traversant l'échangeur 
puisque cela a un impact important sur le coût d'opération sur la vie utile de l'échangeur [Del 
Col et al., 2005]. L'encrassement de l'échangeur est aussi à tenir en compte puisqu'il peut nuire 
grandement son efficacité. Seulement dans le secteur pétrolier, les pertes économiques liées à 
l'encrassement représenteraient plus de 0.25% du produit national brut des pays impliqués 
[Markowski et al., 2013]. Bejan (1978) propose quant à lui un dimensionnement par la 
minimisation de génération d’entropie. 
2.5 Fluides caloporteurs 
Les fluides caloporteurs transportent la chaleur entre deux ou plusieurs sources de 
températures. Dans plusieurs cas, l'inertie du fluide caloporteur joue un rôle de tampon 
stabilisateur entre la source et la demande [Patin et al., 1985].  Différents critères permettent 
d'identifier le fluide idéal pour une application donnée [Melinder, 2007]: 
 Posséder une marge de sécurité face au point de congélation; 
 Avoir une grande capacité thermique; 




 Avoir une faible viscosité pour faciliter le transport; 
 Avoir une compatibilité environnementale; 
 Ne pas être corrosif et être inerte afin de conserver les équipements; 
 Être bon marché. 
Évidemment, aucun fluide ne correspond parfaitement à tous ces critères et chaque cas est 
sujet à des compromis. 
2.6 Sources de chaleur et demandes 
Un certain nombre de facteurs peuvent avoir une incidence sur le succès d'un système de 
récupération de chaleur. Ceux-ci sont [Ressources naturelles Canada (1)]: 
 La compatibilité entre la source et la demande : la quantité et la qualité de la chaleur 
à la source doivent correspondre le mieux possible à ce dont la charge a besoin. Cette 
compatibilité dépend des horaires de fonctionnement des équipements ou des procédés. 
L'accumulation thermique peut permettre d'augmenter la compatibilité entre la source 
et la demande lorsque les horaires diffèrent. 
 L'accessibilité : la chaleur doit être facilement accessible. Cela veut dire que la chaleur 
doit être enfermée dans des conduites et être le plus concentrée possible. Par exemple, 
si la chaleur est dissipée dans une pièce, celle-ci est difficilement utilisable. 
 La distance entre la source et la demande : plus la distance est grande entre la source 
et la charge, moins le projet a de chance d'être viable. D'abord en raison du coût de la 
tuyauterie qui augmente, et ensuite en raison des pertes thermiques vers 
l'environnement. 
 La forme et l'état de la source de chaleur perdue (vapeur, liquide ou gaz) : ce 
facteur influence le choix des équipements et leur coût. Par exemple, il faudra des 
échangeurs ayant une plus grande capacité pour la récupération de chaleur provenant 
de gaz en raison de leur faible coefficient de transfert thermique. Il faut aussi tenir 
compte de l'encrassement des équipements, de la corrosion et de l'usure. 
 La qualité du produit : il faut s'assurer qu'il n'y a pas de risque de contamination 
lorsque l'on récupère la chaleur à partir d'un produit. 
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 Le niveau de réchauffement nécessaire : si la température de la source est inférieure 
à ce que la charge demande, il est important de considérer l'équipement de 
réchauffement nécessaire. 
 Les aspects réglementaires : si le projet de revalorisation concerne le domaine 
alimentaire ou pharmaceutique, il peut exister des exigences spécifiques pour éviter la 
















CHAPITRE 3. PROJET DE RECHERCHE 
3.1 Définition du projet de recherche 
Deux systèmes sont envisagés pour récupérer, transporter et combler les besoins thermiques 
d’une charge située loin d'une aluminerie, qui est la source de ces rejets. Ce qui distingue les 
deux systèmes est la température du caloporteur servant à transporter l’énergie. 
Ces systèmes sont comparés en utilisant différents critères, dont le rendement énergétique, le 
rendement exergétique, une analyse économique, ainsi qu'une analyse du cycle de vie. 
L'objectif est de créer un outil d'aide à la décision afin de savoir lequel des systèmes est le 
meilleur selon les conditions (température et débit des rejets thermiques, emplacements des 
installations, etc.). 
3.2 Définition des conditions externes 
3.2.1  Températures et débits de la source 
La première hypothèse concerne les courants chauds à la sortie de l'aluminerie. Les données 
sur ces courants sont tirées d'un rapport du Laboratoire des technologies de l’énergie (LTE) 
[Le Lostec]. Les gaz sont disponibles en continu toute l'année à un débit moyen de 450 kg/s 
pour une température moyenne de 110°C. Ces gaz sont majoritairement composés d'air à 
pression atmosphérique avec des particules d'alumine en suspension et des traces de 62FC , de
4CF  et de HF [Khennich, 2010]. Ces gaz sont considérés comme des  gaz parfaits pour des 
fins de simplifications. La température de sortie des gaz est fonction de la température 
ambiante extérieure (voir Figure 3.1).  




Figure 3.1 - Température des gaz en fonction de la température extérieure [Le Lostec] 
3.2.2  Besoins thermiques de la charge 
On suppose que la charge a des besoins thermiques se rapprochant de celle d'une laiterie. Une 
laiterie possède différents besoins thermiques dépendamment du produit qui est fabriqué. 
LeTableau 3-1, tiré du document sur les procédés de récupération d'énergie dans le domaine 
des laiteries [Le Lostec], montre quelques-uns de ces besoins. Certains procédés nécessitent de 
l'eau chaude, alors que de la réfrigération est nécessaire à d'autres. Différents débits ont été 
utilisés et sont définis pour chacune des études, qui correspondent à différents chapitres. 
Tableau 3-1 - Besoins thermiques pour différents produits et procédés 
Eau chaude :
   90°C
   70°C








   -40°C
   -30°C
   -9°C
   -6°C
   1°C




Glycol pour le refroidissement HTST
Refroidissement des produits chambrés










3.3 Description des systèmes thermiques analysés 
3.3.1  Système à double échangeur de chaleur 
Des gaz chauds (~110°C) sortent de l’aluminerie et entrent dans un échangeur de chaleur air-
eau (Figure 3.2  - Scénario 1). L’eau est pompée à un réservoir contenant des capsules d’un 
matériau à changement de phase (MCP) qui stocke l’énergie. L’eau à ce point est à une 
température d’environ 80°C. L’eau est ensuite pompée sur une longue distance (1 à 10 km) 
jusqu’à une charge variable, ici représentée par une laiterie. Après avoir cédé sa chaleur dans 
un échangeur de chaleur, l’eau retourne au réservoir pour un nouveau cycle.  
 
Figure 3.2  - Scénario 1 
3.3.2  Système ORC et PAC 
Des gaz chauds (~110°C) sortent de l’aluminerie et alimentent l'évaporateur d'un cycle ORC, 
qui produit une certaine quantité d’électricité transférée au réseau électrique (Figure 3.3). 
L’eau qui sort du condenseur de ce cycle est à une température plus faible que dans le 
scénario 1, du fait que de l’énergie a été transformée en électricité. Cette eau est transférée à 
une rivière. À l'emplacement de la charge, de l'eau de rivière est transférée à l'évaporateur 
d'une pompe à chaleur, et celle-ci extrait l’énergie de l’eau, qui est à faible température. L'eau 
de procédé de la charge est alors réchauffée à la température voulue. 
 




Figure 3.3  - Scénario 2 
3.4 Critères d'analyse 
Les critères qui sont utilisés pour analyser la performance des systèmes sont détaillés à chacun 
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 L'intégration de systèmes de valorisation des importants rejets thermiques industriels génère 
des avantages sur les plans thermodynamique et économique, améliorant ainsi l'efficacité des 
procédés et la compétitivité des entreprises. Le projet consiste en l'étude de systèmes de 
valorisation de rejets thermiques industriels à faible température. Ce qui les distingue est la 
température du caloporteur servant à transporter l’énergie. Le cas présenté est le plus simple 
des trois systèmes. Des échangeurs de chaleur transmettent l’énergie des gaz chauds à de l’eau 
à environ 75 °C qui est pompée vers d’autres échangeurs de chaleur alimentant la charge. Le 
système est analysé selon les efficacités énergétique et exergétique, ainsi que selon le taux de 
rendement interne (TRI), qui prend en compte les coûts initiaux, d'opération et d'entretien. 
 









TRNSYS17 Transient System Simulation Tool v.17 
ORC Cycle de Rankine Organique 
PAC Pompe à chaleur 
CEPCI Chemical Engineering Plant Cost Index 
MCP Matériau à changement de phase 
HTST Pasteurisation « High-temperature short-time » 
UA  Coefficient de transfert global, W/K 
cp-source Chaleur massique du fluide chaud, kJ/kg.K 
cp-charge Chaleur massique du fluide froid, kJ/kg.K 
  cp source Débit massique du fluide chaud, kg/s 
  cp charge Débit massique du fluide froid, kg/s 
cp sol Chaleur massique du sol, kJ/kg.K 
Tgaz(t) Température des gaz de l'aluminerie, °C 
θ Rendement de Carnot 
  équip Exergie des équipements, kW 
  alum Taux de chaleur extrait des gaz de l'aluminerie, kW 
  lait Taux de chaleur transférée à la laiterie, kW 
4.2 Introduction 
Pour des raisons économiques et environnementales, il est nécessaire d’exploiter les sources 
d’énergie de façon efficace. Malgré ceci d'importantes quantités d'énergie sont rejetées dans 
l'environnement, soit directement dans l'air atmosphérique ou dans l'eau des lacs et des 
rivières. Elles ont pour effet d'augmenter le coût de production des biens en plus de constituer 
une importante source de pollution thermique. 
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Ces rejets thermiques proviennent à la fois de l'inefficacité des équipements et des limitations 
thermodynamiques. Par exemple, dans les fours des alumineries jusqu'à 40% de l'apport 
d'énergie est perdu dans l'environnement. Ces pertes proviennent de différentes sources : 
échappement d'équipement à combustion, eau de refroidissement, pertes par conduction, par 
convection ou par radiation, etc [U.S. Dept. of Energy, 2008]. 
L'intégration de systèmes de valorisation des rejets thermiques génère des avantages 
thermodynamique et économique, puisque l'on convertit une plus grande part d'une quantité 
d'énergie donnée, améliorant ainsi l'efficacité des procédés. La chaleur récupérée peut avoir 
différentes utilités, comme le préchauffage, la production d'électricité, la production de 
vapeur, etc [U.S. Dept. of Energy, 2008].  
Le présent projet de recherche s'inscrit dans cet effort de mieux contrôler les rejets thermiques 
dans le but de leur valorisation. Trois systèmes sont envisagés pour récupérer, transporter et 
combler les besoins thermiques d’une charge située loin de la source de ces rejets. Ce qui les 
distingue est la température du caloporteur servant à transporter l’énergie.  
Ces systèmes sont comparés en utilisant différents critères, dont le rendement exergétique et 
une analyse économique. L'objectif est de créer un outil d'aide à la décision afin de savoir 
lequel des systèmes est le meilleur selon les conditions (température et débit des rejets 
thermiques, emplacements des installations, etc.). 
On considère une aluminerie qui rejette des gaz dont la température varie entre 90°C et 130°C 
dépendant de la température de l'air extérieur. Les gaz sont disponibles en continu toute 
l'année à un débit moyen de 450 kg/s. Ils sont majoritairement composés d'air à pression 
atmosphérique avec des particules d'alumine en suspension et des traces de CO, de CO2, de 
SO2 et de HF [Khennich, 2010]. Ces gaz sont considérés comme étant des gaz parfaits pour des 
fins de simplifications. 
Les rejets thermiques récupérés servent à combler les besoins thermiques d'une laiterie, située 
à une distance variant entre 0 et 10 km de la source. Les laiteries possèdent différents besoins 
thermiques. Ceux-ci sont présentés au Tableau 4-1 [Le Lostec]. On considère que la laiterie 




Tableau 4-1 - Besoins thermiques de la laiterie 
Paramètre Procédé Produit 
Eau chaude 
   90°C 
   70°C 
   50°C ou 
plus 
Réfrigération 
   -40°C 
   -30°C 
   -9°C 
   -6°C 
   1°C 

























4.3 Description des systèmes 
4.3.1  Systèmes à l'étude 
Trois scénarios ont été ciblés. Voici leur description. 
Premier système (Figure 4.1) : Des gaz chauds (~110°C) sortent de l’aluminerie et entrent 
dans un échangeur de chaleur air-eau (HEX1). L’eau est pompée à un réservoir de stockage 
contenant de l'eau ou de l'eau et des capsules d’un matériau à changement de phase (MCP). 
L’eau à ce point est à une température d’environ 80°C. L’eau est ensuite pompée sur une 
distance de 0 à 10 km jusqu’à la laiterie. Après avoir cédé sa chaleur dans un échangeur de 
chaleur eau-eau (HEX2), l’eau retourne au réservoir. Il s'agit du système le plus simple. 




Figure 4.1  - Premier système 
Deuxième système (Figure 4.2) : Les gaz chauds alimentent un cycle de Rankine organique 
(ORC) qui produit de l’électricité ; la chaleur rejetée par le condenseur est transportée vers la 
charge par de l’eau à environ 30 °C où une pompe à chaleur (PAC) augmente la température et 
comble les besoins de la charge. 
 
Figure 4.2 : Deuxième système 
Troisième système (Figure 4.3) : Il est similaire au second, mais utilise un coulis de glace à 
environ 0 °C pour le transport de la chaleur ; ceci permet d'abaisser la température de 
condensation du cycle ORC et  d'améliorer son efficacité, mais en même temps augmente la 





Figure 4.3 : Troisième système  
Le présent article porte sur l'analyse et les résultats du premier système seulement. Les 
analyses concernant les deux autres systèmes seront faites dans des études ultérieures.  
4.3.2  Modélisation thermique du système simple 
Le premier système, avec un réservoir contenant seulement de l'eau, a été modélisé sur 
TRNSYS17 (voir Figure 4.4). La boucle d'eau du côté de l'aluminerie est appelée boucle 
«source», alors que la grande boucle d'eau du côté de la laiterie est appelée boucle «charge». 
La circulation du caloporteur dans les deux boucles se fait dans le sens horaire, ainsi le fluide 
est plus chaud dans les parties supérieures de la Figure 4.4. 
La description mathématique des composantes se trouve au chapitre 4 de la documentation 
TRNSYS17. Seule la description mathématique des tuyaux n'est pas incluse dans la 
documentation TRNSYS17 puisque ce type a été développé par la compagnie TESS (Thermal 
Energy System Specialists). 
 
Figure 4.4 - Modélisation du 1er système dans TRNSYS17 
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L'échangeur de type calandre et tubes est modélisé selon la méthode ε-NTU. Le coefficient de 
transfert global UA de l'échangeur 1 (HEX1) et celui de l'échangeur 2 (HEX2) sont égaux, soit 
UA1/UA2=1. Le coefficient UA combiné correspond à la somme de UA1 et UA2. Le nombre de 
passes dans la calandre est fixé à 1 puisque cette configuration est la plus simple et la moins 
chère [Kakaç et al, 2002]. Les paramètres utilisés pour la modélisation sont présentés au 
Tableau 4-2. 
Tableau 4-2 - Paramètres des échangeurs 
























Le comportement du réservoir de stockage à chaleur sensible assujetti à la stratification 
thermique est modélisé en considérant qu’il est composé de N nœuds de volume égal dans 
lesquels le fluide est totalement mélangé, c'est-à-dire de température uniforme. On considère 
qu’il ne contient pas d’élément chauffant.  Les pertes thermiques sont uniformes sur toute la 
paroi du réservoir, et sont fonction de la différence de température entre le fluide au nœud et la 
température ambiante. Finalement, la température d'ébullition du fluide est fixée à 100°C. Si 
cette valeur est dépassée, la vapeur est évacuée afin de garder la température du fluide au point 
d'ébullition, et ce avec des pertes de masse négligeables. Les valeurs utilisées sont présentées 




Tableau 4-3 - Paramètres du réservoir 
Paramètre Valeur 
Volume 500 m³ 
Diamètre 8.60 m 
Hauteur 8.60 m 
Pertes thermiques 1 kJ/hr.m².K 
Nombre de nœud 10 
Température ambiante 5°C 
Puissance des éléments chauffants 0 kJ/hr 
La puissance des pompes, définie selon les pertes de pression dans les tuyaux, sera 
éventuellement intégrée dans le calcul du rendement exergétique. Pour l'instant, l'exergie 
ajoutée par les pompes est jugée comme étant négligeable par rapport à l'exergie thermique 
acheminée à la laiterie, et n'est donc pas prise en compte dans le rendement exergétique. Les 
paramètres utilisés pour la modélisation des pompes sont présentés au Tableau 4-4. 
Tableau 4-4 - Paramètres des pompes 
Paramètre Valeur 
Débit maximal 108.5 kg/s 
Puissance maximale 1 kW 
Coefficient de conversion 0.05 
Nombre de coefficients de puissance 1 
Coefficient de puissance 0.5 
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La modélisation des tuyaux en fonte ductile, isolés avec 2.5 cm (1'') de laine minérale, calcule 
l'échange thermique entre le sol et les tuyaux. Le transfert thermique est par conduction 
seulement et l'humidité du sol n'est pas prise en compte. Le modèle se base sur une analyse 
tridimensionnelle par différence finie du sol environnant, dans laquelle les équations 
différentielles sont résolues à l'aide d'un processus itératif. Le modèle considère que les tuyaux 
sont enfouis à une distance suffisante pour que les effets de surface soient négligeables et que 
la température du sol distant est la même dans toutes les directions, mais varie en fonction de 
la profondeur et du temps. Les températures ambiantes de la ville de Roberval, QC sont 
utilisées. Les valeurs des paramètres utilisés sont présentées au Tableau 4-5. 
Tableau 4-5 - Paramètres des tuyaux 
Paramètre Valeur 
Diamètre intérieur 0.3 m 
Diamètre extérieur 0.32 m 
Profondeur d'enfouissement 1 m 
Conductivité thermique du sol 1.5 W/m.K 
Densité du sol 1700 kg/m³ 
cp sol 2.05 kJ/kg.K 
Température moyenne en surface 5°C 
Amplitude de température en surface 40°C 
Journée la plus froide 33
ème
 (2 février) 
 
Un type a été créé dans TRNSYS17 pour représenter la variation horaire de la température des 




compte des variations annuelles et journalières. Il est basé sur les données mesurées et sur la 
température ambiante de la ville de Roberval, QC. L'équation utilisée est la suivante : 
110)24/2sin(6)550854602.071238898.48760/2sin(15)(  tttTgaz   (1) 
Où le temps t est en heure de l'année, et la température des gaz Tgaz(t) est en °C. Le minimum 
de cette fonction sinusoïdale concorde avec la 33
ème
 journée, soit la même journée que le 
minimum de la température en surface du sol. 
Pour la laiterie on prend comme hypothèse des journées de travail de 12 heures, 5 jours par 
semaine avec 2 journées de congé la fin de semaine. La composante de type 14 «Time 
Dependent Forcing Function» est utilisée comme signal de contrôle pour démarrer ou arrêter 
la pompe de la boucle «charge». 













  (2) 
Où θ est le rendement de Carnot, Ẇéquip est l'apport ou le retrait d'exergie de l'ensemble des 
équipements du système (telles les pompes et les turbines),   alum est le taux de chaleur extrait 
des gaz de l'aluminerie, et   lait est le taux de chaleur transféré à la laiterie. 
4.3.3  Modélisation économique 
Le critère économique utilisé est le taux de rendement interne (TRI). La méthode du TRI 
mesure la rentabilité sous la forme d'un rendement exprimé par un taux d'intérêt. Plus 
précisément, le TRI « correspond au taux d'intérêt porté sur le solde non récupéré d'un 
investissement pour que ce dernier soit égal à 0 au moment où le projet prend fin » 
[Park, 2009]. La valeur du TRI dépend de la durée sur laquelle on porte l'analyse. Toutefois, 
pour un investissement simple avec flux économiques constants, on remarque que le TRI d'un 
projet tend toujours, pour une période de moyenne durée (15 à 30 ans), vers une valeur 
maximale égale au rapport des retombées annuelles sur les coûts initiaux. Cette valeur 
correspond au retour sur l'investissement. La méthode du TRI nécessite de connaître les flux 
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économiques du projet dans le temps, soit : le coût des équipements, les coûts d'installation, 
les coûts de maintenance et les recettes qui sont fonction du prix de l’énergie. 
Le coût des équipements est évalué selon la méthode développée par Turton et al. (2012). Elle 
tient compte de la capacité de l'équipement, de l'effet du temps sur les prix (à l'aide du « 
Chemical Engineering Plant Cost Index », CEPCI), des matériaux utilisés dans la fabrication, 
des pressions d'utilisation, en plus des coûts d'installation. Le logiciel CapCost, qui est basé 
sur cette méthode, a été utilisé pour estimer les coûts des échangeurs et du réservoir. Les 
propriétés choisies pour les échangeurs de chaleur sont présentées au Tableau 4-6. 
Tableau 4-6 - Propriétés des échangeurs 
Caractéristique Choix 
Type S/T Floating Head 
CEPCI 2015* 592.0 
Matériau des tubes Acier au carbone 
Matériau de la calandre Acier au carbone 
Pression d'opération (côté tubes et calandre) 1 barg 
* Prévision selon Mignard (2014). 
 
On prend comme hypothèse que le coefficient de transfert de chaleur moyen est de 
5000 W/m².K. Le coût d'un échangeur, en fonction de la surface d'échange, est représenté à la 





Figure 4.5 - Coût de l'échangeur de chaleur en fonction de l'aire de la surface d'échange 
Le coût d'un réservoir à toit fixe de 500 m³ construit selon les normes API est évalué à 
139 000 CAD. Ce coût inclut l'installation. 
Le coût associé à l'achat et l'installation des tuyaux est estimé à l'aide des données de 
RSMeans - Building Construction Data (2006). Comme ces prix sont pour l'année 2007 et qu'il 
s'agit de la moyenne des 30 plus grandes villes américaines, on les convertit en coûts actuels 
pour la ville de Chicoutimi. L'indice du coût pour Chicoutimi est 107.6. De plus, l'indice du 
coût pour octobre 2014 était de 204.9, comparativement à 166.3 pour janvier 2007. Le prix des 
pompes et le coût associé à leur fonctionnement ne sont pas pris en compte pour l'instant. 
Les coûts annuels de maintenance sont évalués à 5% du coût initial des équipements.  
Évidemment, certaines dépenses ne peuvent pas être évaluées, comme l'achat de terrains et les 
taxes. L'analyse économique se veut donc être un outil comparatif plutôt qu'absolu. 
4.4 Résultats et discussion 
Chaque simulation est faite sur deux ans afin de s'assurer de la stabilité du système et de la 
reproductibilité des données. Seules les données de la deuxième année sont considerées pour 
l'analyse. Le pas de temps utilisé est 0.25 heure et la tolérance de convergence est 0.001. Les 
données sont triées à l'aide d'une routine Matlab qui retient seulement celles correspondant au 
moment où la boucle «charge» est en fonction. Ces données sont ensuite agrégées sous forme 
de moyennes annuelles. Une erreur moyenne sur le bilan d'énergie est calculée, et permet de 
s'assurer que les données sont valides. 





Figure 4.6 - Rendement exergétique et température de l'eau fournie à la laiterie en fonction de 
UA combiné (UA1+UA2), pour différentes longueurs L de tuyau. 
 
Figure 4.7 - Taux de rendement maximal atteignable en fonction de UA combiné (UA1+UA2), 





Figure 4.8 - Quantité d'énergie transférée aux échangeurs 1 et 2 (HEX1 et HEX2), et pertes 
thermiques du réservoir et des tuyaux, en fonction du mois de l'année. 
UA combiné = 2 000 000W/K et L=10 km 
4.4.1  Analyse 
La Figure 4.6 montre que l'efficacité exergétique du système tend vers un maximum lorsqu'on 
accroit la capacité des échangeurs et que plus la distance séparant l'aluminerie et la laiterie est 
grande, moins le rendement exergétique du système est élevé en raison de l'augmentation des 
pertes thermiques dans les tuyaux. Lorsque la température de l'eau fournie à la laiterie est 
faible (30°C et moins), les courbes de température sont presque verticales, indiquant que la 
longueur des tuyaux n'a pas beaucoup d'influence sur la température en sortie. Ceci est 
principalement dû au fait que la différence entre la température du fluide et celle du sol est 
faible, induisant de faibles pertes thermiques. Pour de plus hautes températures (au dessus de 
30°C), les courbes de température s'inclinent et s'éloignent les unes des autres. Ceci indique 
que les températures tendent aussi vers un maximum, ce qui est la conséquence de 
l'augmentation des pertes thermiques dans les tuyaux. 
La Figure 4.7 montre le TRI maximal qu'il est possible d'atteindre avec le système, exprimé en 
% par coût de l'énergie ($/kWh). Le système tend vers un maximum exergétique, alors que la 
courbe du coût des échangeurs est pratiquement linéaire. Le TRI atteint donc un maximum 
lorsque la quantité d'énergie supplémentaire fournie à la laiterie ne justifie plus l'augmentation 
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des coûts liés aux échangeurs. Par exemple, le TRI maximal pour une distance de 2 km est de 
5290 %/($/kWh), pour un UA combiné de 3.6E6 W/K. Si le prix de l'énergie est de 
0.07 $/kWh, le TRI sera de 370%, ce qui indique un projet très rentable.  
La Figure 4.8 montre la quantité d'énergie échangée à l'échangeur de l'aluminerie (HEX1), à 
l'échangeur de la laiterie (HEX2), ainsi que les pertes thermiques du réservoir et des tuyaux 
allée et retour, en fonction du mois de l'année. Cette figure est pour un UA combiné de 
2 000 000 W/K et une distance L de 10 km.  
On remarque que les mois où le système fournit le plus d'énergie sont les mois de juillet et 
d'août, alors que les mois de janvier et février sont ceux où le système en fournit le moins. De 
plus, les pertes thermiques du réservoir sont plus élevées en été, moment où la température de 
l'eau du réservoir est la plus élevée. 
4.5 Conclusion 
Cette étude démontre le potentiel de la valorisation de chaleur par un système d'échangeurs et 
de réservoir thermique. La température de l'eau fournie à la laiterie est faible pour ses besoins, 
mais pourrait servir au chauffage résidentiel de bâtiments. Dans ce cas, les pompes devraient 
être incluses dans la modélisation économique, et les paramètres du système pourraient être 
optimisés (épaisseur d'isolant, diamètre de tuyaux, etc.). Les prochaines étapes du projet de 
recherche porteront sur la modélisation et l'analyse des deuxième et troisième systèmes 
thermiques. 
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Un système captant des rejets thermiques à basse température d'origine industrielle ou de 
source renouvelable et qui le transporte à une charge thermique distante est analysé à l'aide de 
relations thermodynamiques. Les analyses couvrent les aspects énergétique, exergétique et 
économique. Le modèle mathématique d'un système composé de deux échangeurs de chaleur 
et d'une boucle intermédiaire de transport de chaleur est présenté. Les variables du modèle 
sont identifiées et classifiées comme étant soit des paramètres du système, soit des quantités 
dépendantes. La forme adimensionalisée de ces variables est présentée. Un cas de base 
représentant un tel système alimenté par des effluents gazeux provenant d'une aluminerie est 
analysé à l'aide des variables non-dimensionnelles identifiées précédemment. L'analyse non-
dimensionnelle a démontré que les trois indicateurs de performance du système (l'efficacité 
thermique, le rendement exergétique et le taux de rendement interne) dépendent de variables 
non-dimensionnelles qui combinent les aspects physiques et opérationnels du système, comme 
les capacités de transfert thermique adimensionnées des échangeurs de chaleur et les niveaux 
de température adimensionnés.  
 








Heat transport systems which recover low-temperature heat from industry or renewable energy 
sources and deliver it to a distant load have been analysed using the relations of classical and 
finite-size thermodynamics. The analyses cover the energetic, exergetic and economical 
aspects of the system under consideration. The mathematical model of a system composed of 
two heat exchangers and an intermediate heat transfer loop is presented. The model variables 
are identified and classified as input parameters and dependent quantities. Non-dimensional 
forms of these variables are presented. A study case representing a heat transport system 
supplied by the hot gaseous effluents of an aluminum plant is analysed using the identified 
non-dimensional parameters. The non-dimensional analysis has shown that the three 
corresponding performance indicators (the system effectiveness, the exergetic efficiency and 
the Internal Rate of Return) depend on the values of non-dimensional variables which 
combine the physical and operational characteristics of the system, such as the non-
dimensional forms of heat exchangers capacities and the temperature levels. 
 









A, B Vectors of unknown coefficients in (18a-b) 
Cn  Cash flows, $/yr 





D1, D2  Inside, outside diameters of closed loop pipes, m 
D3  Diameter of pipe insulation, m 
i  Annual rate of increase in the price of energy 





L  Distance between heat source and heat load, m 
M  Number of exact results used for the calculation of the coefficients in (18a-b) 
MRE Mean relative error, % 
ṁ  Mass flowrate, kg s-1 
N  Number of periods, yrs 
n  Periodicity of revenues 
P  Cost of energy, $/kWh  
R  Thermal resistance, kW
-1
 
r  Internal rate of return, % 
S  Sum of squared residuals, % 
T  Température, K 
    Rate of heat transfer, kW 




0  Dead state 
1, 2,… Quantities defined in Fig. 1 
c  Cold or load side 
env Environment 
h  Hot or source side 
in  Heat exchanger inlet 
ins Insulation 
m  Metal 
out Heat exchanger outlet 







The efficient utilisation of energy is necessary for both economic and environmental reasons. 
Nevertheless large quantities of energy, in particular heat of medium or low temperature, are 
wasted. Thus, up to 40% of the energy used in aluminum furnaces is lost to the environment 
by radiation and flue gases at approximately 110 °C. In Canada only one third of the energy 
used by the eight most important industrial sectors is found in their end products [Stricker 
Associates Inc., 2006]. The rest is transferred to the environment by gaseous or liquid streams 
with temperatures up to 350 °C in some cases. In the United States it is estimated that between 
20 and 50% of industrial energy input is lost as waste heat [U.S. Dept. of Energy, 2008]. These 
examples indicate the importance of this resource to which can be added natural sources such 
as geothermal energy.  
In view of the economic incentive and environmental regulations different attempts are being 
made to exploit this low quality energy. Thus, cogeneration installations and bottoming cycles 
are added to existing and new thermal generation plants [U.S. Dept. of Energy, 2008] while 
geothermal heat is used in some countries for electricity generation, district heating and 
heating of greenhouses or fish-breeding installations [Hjartarson et al., 2005]. Geothermal 
district heating systems transporting heat through pipes of several kilometres long are subject 
of energetic and exergoeconomic analyses. One study [Tan et Keçebas, 2014] was made in 
order to increase the efficiency of such systems by targeting the components which offers the 
best improvement possibilities. Other studies [Keçebas et Yabanova, 2013,  Byun et al., 2015] 
showed the effectiveness of implementing control strategies that take into account a wide 
range of parametric uncertainties such as ambient temperatures and load disturbance. Dynamic 
models of heat distribution networks that delivers heat through pipes as long as 10km are 
made in order to enhance its energetic performances [Prato et al., 2012]. The coupling of the 
heat source and the application is relatively simple and not too costly when they are close to 
each other. On the other hand, when the distance which separates them is important the cost of 
the heat transport system and the heat losses occurring during the transport become important 
[Chew et al., 2013]. They are the main reasons why such systems are not used more 
extensively. 
 




The present paper analyses the performance of such heat transport systems. It uses a model 
based on the first and second laws of thermodynamics to establish energy and exergy 
performance indicators. It also calculates the Internal Rate of Return (IRR) in order to evaluate 
their economic profitability. The relevant variables are combined to form non-dimensional 
groups.  
5.2 Description and model of the system 
Figure 5.1 shows a schematic representation of the system under investigation. The hot stream, 
or heat source, transfers part of its energy to the heat transport fluid via a first heat exchanger 
situated at the site of the source. The heat transport fluid is pumped to the second heat 
exchanger situated at a distance L from the heat source. There it transfers part of its energy to 
the cold stream which constitutes the heat load and returns to the first heat exchanger. The hot 
stream can be the cooling liquid or flue gases from a power plant or an industrial process. 
Alternatively it can provide the heat produced by a solar array, a geothermal field or a biomass 
boiler. In such cases the useful effect of the system is the heat delivered across the second heat 
exchanger. Thus the inlet temperature Th,in can have a value from a few hundred degrees to 
slightly below 100 °C. The distance L between the two sites can be a few meters or several 
kilometers. The temperature of the cold stream returning from the heat load Tc,in (which is the 
lowest of all the temperatures depicted in Figure 5.1) is normally lower than 100 °C and above 





Figure 5.1 - Schematic representation of the system.  
5.2.1  Thermodynamic model 
It is assumed that the mass flowrate and specific heat of each of the three fluids as well as the 
overall heat transfer coefficients of the two heat exchangers are constant. It is also assumed 
that all the temperatures (including the temperature of the environment with which the heat 
transport fluid exchanges heat during its journey between the two heat exchangers) are 
constant. Finally, it is supposed that the pipes of the closed loop in which circulates the heat 
transport fluid have constant dimensions and their insulation is everywhere the same. The 
power input to the pump is neglected because it represents less than 1% of the heat power 
transferred across the system. Under these assumptions the equations modelling the 
performance of the system are:  
    41pttouth,inh,phhh TTcmTTcmQ    (1) 
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  (8) 
These equations involve 22 variables. They can be classified as input parameters (ṁhCph, 
ṁtCpt, ṁcCpc, UAh, UAc, kmL, kinsL, D3/D2, D2/D1, Th,in,Tc,in, Tenv) and dependent quantities 
(  h,    c, Rm, Rins, T1, T2, T3, T4, Tc,out, Th,out). The latter quantities can be calculated for any 
combination of the 12 input parameters by solving the above system of ten algebraic 
equations. Note that the simplifications of equations 3 and 8 do not significantly modify the 
results. In fact, a simulation has been made with TRNSYS using built-in components and the 
temperatures were within 0.1°C of the temperatures obtained by solving the set of equations 1-
8. Among the dependent quantities the heat transfer rate   c is of particular interest since it 
represents the useful effect of the system. The relation between   c and the input parameters is 
  envinc,inh,1223insmchpccpttphhc T,T,T,/DD,/DDL,kL,k,UA,UA,cm,cm,cmQ  f  (9) 
Non-dimensional forms of (1-9) can be obtained by referring all temperatures to Tenv and by 










































































  (10b) 














This qualitative relation can also be obtained by applying Buckinham’s Pi theorem. The 
numerator of the left hand side of (11a) is the thermal energy delivered to the load while its 
denominator is a measure of the thermal energy of the source. Their ratio is therefore an 
indication of the capacity of the system to extract energy from the source and to deliver it to 
the load. We shall refer to it as the heating system effectiveness. Its value should be as high as 
possible although it must be pointed out that it will always be smaller than one. Indeed, by 
multiplying and dividing the ratio in question by (Th,in – Th,out) it can be rewritten as the 






























The first term is less than unity because of the heat losses occurring between the first and 
second heat exchanger while the second one is less than one since Th,out is smaller than Th,in. 
Relations analogous to (11a) can be obtained for the non-dimensional quantity corresponding 














Equations (11a) and (11b) state that the values of Π10 and of Π11 for two systems such as 
depicted in Figure 5.1 will be the same if the corresponding nine Pi groups appearing in their 
right hand side have the same value. In other words, under these conditions the non-
dimensional heat transfer rates do not depend on dimensional parameters such as the distance 
between the source and the load or the size of the heat exchangers. 




When the ten dependent quantities in (1-8) have been calculated it is possible to evaluate the 
exergy fluxes at the source and the load. They are equal to the product of the corresponding 
heat fluxes and an appropriate Carnot efficiency. For the present purposes the latter is based 
































   (12b) 































































ΠΠ   (14b) 
5.2.2  Economic model 
The economic desirability of a project can be evaluated by calculating its IRR (Internal Rate 
of Return) [Park, 2009]. The IRR is the “annualized effective compounded return rate” which 
makes the sum of the net present value of all the cash flows associated with the project equal 





 Given the periodicity n of cash flows (usually in years), the corresponding cash flows Cn and 
the total number of periods N the IRR is calculated from the following expression: 




  (15) 
For n = 0 the value of C0 corresponds to the required investment and is negative. For n > 0 the 
values of Cn are positive and represent the revenues and/or savings generated by the project. 
The latter is equal to the product of the heat delivered to the load, the number of hours in a 
year and the cost of energy P (in $ / kWh); assuming that the cost of energy increases with a 
constant rate we have 
   1ncn i1PQ8760C

   (16) 





















  (17a) 
The heat delivered to the load is given by (11a) and if we note that for r > i the second term on 
the left hand side of (17a) is very small for N > 20 years (which is appropriate for the life of 




















This relation shows that the IRR is proportional to the heating system effectiveness defined in 
(11a). It also indicates, as expected, that the IRR increases (i.e. the project becomes 
economically more attractive) with the price of energy and its annual rate of increase. 
Furthermore, it increases as the mass flowrate and inlet temperature of the heat source increase 
and as the required investment decreases. 
The cost of the system’s components can be calculated according to the method presented by 
Turton et al (2012). It takes into account their size, the materials used and the effect of time on 
their cost through the use of CEPCI (Chemical Engineering Plant Cost Index). Other initial 




costs such as land acquisition, digging for the installation of the pipes, etc. can also be 
estimated. For the purposes of the present study it is noted that the quantity in the brackets on 













The inverse of Π13 represents the non-dimensional investment required to build the system. 
Therefore (17b) becomes 
  987654321113 Π,Π,Π,Π,Π,Π,Π,Π,ΠFi-r   (17d) 
This expression indicates that the non-dimensional combination [(r – i) / Π13] is identical to 
the heat transport system effectiveness Π10 (see (11a)).  
 1013i-r   (17e) 
Thus the difference between the Internal Rate of return and the annual rate of increase of the 
energy price is proportional to the system effectiveness Π10 and to the inverse of the non-
dimensional investment Π13.  
The three non-dimensional indicators defined by (11a), (14a) and (17d) or (17e) quantify the 
performance of the system according to energy (1
st
 law), exergy (2
nd
 law) and economic 
criteria respectively. They can be used to compare the performance of different systems.    
5.3 Base case results 
The purpose of this section is to illustrate the performance of the heat transport system 
supplied by the hot gaseous effluents of an aluminum plant with ṁhCph = 450 kW/K for L = 
5000 m. For this purpose the following inputs are fixed: ṁhCph =  ṁtCpt = ṁcCpc, km = 44 
W/mK (typical value for ductile iron), kins = 0.044 W/mK (typical value for earthwool), D2/D1 
= 1.07 (typical value for ductile iron pipes), D3/D2 = 1.5, Tc,in = 40 °C, Tenv = 10 °C. The 
values of UAh = UAc and Th,in are varied to illustrate their effect on the three non-dimensional 




    
Figure 5.2 shows the heating effectiveness Π10 of this system as a function of Π3 (which in the 
base case is equal to Π4 and proportional to UAh) for different values of Π9 (which in the base 
case decreases when Th,in increases). These results represent the function F1 ≡ Π10 (see (11a)) 
for fixed values of Π1, Π2, Π5, Π6, Π7 and Π8 calculated with the dimensional values specified 
in the previous paragraph. We note that the effectiveness increases when Π3 = UAh / ṁhCph 
increases and when Π9 = (Tc,in - Tenv) /( Th,in - Tenv) decreases. In fact, for a fixed value of Π9, 
the relation between the effectiveness and Π3 is almost linear. For the base case this 
observation signifies that for a fixed value of the source temperature Th,in the heat delivered to 
the load,   c, is essentially proportional to the overall heat transfer coefficient of the heat 
exchanger UAh. 
 
Figure 5.2 - Effects of Π3 and Π9 on the base system effectiveness and its economic 
desirability 
As noted earlier, the function F1 is also equal to the non-dimensional combination [(r – i) / 
Π13] which quantifies the economic desirability of the system. For a fixed value of Π3, or 
equivalently UAh, F1 ≡ Π10 increases with decreasing Π9, or equivalently increasing Th,in; since 
under these conditions the initial investment (-C0) is essentially constant it follows that Π13 




increases linearly with Th,in; therefore the difference between the Internal Rate of Return and 
the annual rate of increase of the energy price (r-i) increases with Th,in and the system becomes 
economically more desirable. For a fixed value of Π9, or equivalently Th,in, F1 ≡ Π10 increases 
with increasing Π3, or equivalently increasing UAh; in this case however Π13 decreases as UAh 
increases since the initial investment (-C0) increases with the size of the heat exchangers; 
therefore it is not possible to obtain a general conclusion concerning the effect of Π3 on the 
product of Π10 and Π13 which, according to (17e), represents the economic desirability of the 
system.     
Figure 5.3 shows the exergy efficiency of the base system as a function of Π3 (which in this 
case is proportional to UAh) for different values of Π12 (which decreases when Th,in increases). 
These results indicate that increasing the overall heat transfer coefficient of the heat 
exchangers has a very small positive effect on the exergy efficiency. On the other hand the 
exergy efficiency decreases considerably when Π12 decreases (or, equivalently, when Th,in 
increases) since under these circumstances the difference between the source and load 
temperatures increases. 
 




In summary, an increase of Th,in (or a decrease of Π9 and Π12) results in improvements of the 
system effectiveness and its economic desirability at the expense of a deterioration of the 
exergy efficiency. On the other hand an increase of the overall heat transfer coefficient of the 
heat exchangers results in an almost linear increase in the system effectiveness and in a very 
small increase in the exergy efficiency; its effect on the economic desirability of the system 
cannot be determined from this analysis and must be calculated explicitly case by case. A 
factorial design experiment [Islam et Lye, 2009] to determine the relations between these three 
performance indicators and the non-dimensional groups on which they depend will be the 
subject of the future publication. Specifically, the objective is to determine the function F1 (see 
(11a)) which expresses the system effectiveness and is used in the calculation of its economic 
desirability (see (17d)) as well as the function F2 (see (11b)) which is used in the calculation of 
the exergy efficiency (see (14a)).         
5.4 Conclusions 
The performance of heat transport systems based on energy, exergy and economic 
considerations can be determined by correlations between non-dimensional groups which 
combine their physical and operational characteristics. An increase in the temperature of the 
heat source results in improvements of the system effectiveness and its economic desirability 
at the expense of a deterioration of the exergy efficiency. In fact, as the base case analysed, the 
decrease of the non-dimensional temperature parameter Π9 from 0.38 to 0.25 results in an 
increase of the heating effectiveness of the system and its economic desirability from 0.29 to 
0.35 and 0.37 to 0.45 depending on the value of the non-dimensional heat exchanger capacity 
Π3. On the other hand, the decrease of the non-dimensional temperature parameter Π12 from 
0.43 to 0.32 results in a decrease of the exergetic efficiency of the system from 0.42 to 0.31, 
independently of the value of the non-dimensional heat exchanger capacity Π3. 
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Un système captant des rejets thermiques à basse température d'origine industrielle ou de 
source renouvelable et qui le transporte à une charge thermique distante est analysé à l'aide de 
relations thermodynamiques. La performance économique du système est aussi analysée. 
L'analyse non-dimensionnelle a démontré que les trois indicateurs de performance du système 
(l'efficacité thermique, le rendement exergétique et le taux de rendement interne) dépendent de 
variables non-dimensionnelles qui combinent les aspects physiques et opérationnels du 
système. La méthode des moindres carrés est utilisée pour développer des corrélations entre 
chacun des indicateurs de performance et les variables non-dimensionnelles. Une analyse de 
sensibilité a identifié les variables non-dimensionnelles qui ont le plus d'influence sur les 
indices de performance du système. L'application de la corrélation pour la conception d'un tel 
système est démontrée par un exemple qui utilise un algorithme génétique pour déterminer les 
conditions maximisant l'efficacité exergétique. 
 









Industrial waste heat and renewable energy sources are increasingly being recognized as an 
important source of heat for district heating systems and for industrial heat loads, and as a 
means to reduce fossil fuel consumption. However few of the recently published articles on 
the performance of waste heat recovery and transport systems use dimensionless parameters as 
their main analysing tool. The present paper uses the Pi theorem and a factorial design 
experiment to obtain linear correlations between three performance indicators of the system 
(the energy and exergy efficiencies as well as the Internal Rate of Return) and non-
dimensional groups which combine the physical and operational characteristics of the system. 
A sensibility analysis has determined the non-dimensional groups which have the most 
important effect on each performance indicator. The obtained correlations have been applied 
in conjunction with a genetic algorithm to identify the design parameters of such systems for 
two conditions: maximum exergy efficiency or fixed total thermal conductance of the heat 
exchangers. 
 
Keywords: energy analysis; exergy analysis; economic analysis 
 
  





A, B Vectors of unknown coefficients in Eqs. 22a, 22b 
Cn Cash flows ($/yr) 





D1, D2  Inside, outside diameters of closed loop pipes (m) 
D3 Diameter of pipe insulation (m) 
i Annual rate of increase in the price of energy 





L Distance between heat source and heat load (m) 
M Number of exact results used for the calculation of the coefficients in Eqs 22a and 
22b 
MRE Mean relative error (%) 
ṁ Mass flowrate (kg s-1) 
N Number of periods (yrs) 
n Periodicity of revenues 
P Cost of energy ($/kWh)  
R Thermal resistance (kW
-1
) 
r Internal rate of return (%) 
S Sum of squared residuals (%) 
T Température (K) 
T* T*= (T – Tenv)/(Th,in – Tenv) 
   Rate of heat transfer (kW) 








0 Dead state 
1, 2,… Quantities defined in Fig. 1 
c Cold or load side 
env Environment 
h Hot or source side 
in Heat exchanger inlet 
ins Insulation 
m Metal 
out Heat exchanger outlet 
t Transport fluide 
 
  





The efficient utilisation of energy is necessary for both economic and environmental reasons. 
Nevertheless large quantities of energy, in particular heat of medium or low temperature, are 
wasted. Thus, up to 40% of the energy used in aluminum furnaces is lost to the environment 
by radiation and flue gases at approximately 110 °C. In Canada only one third of the energy 
used by the eight most important industrial sectors is found in their end products [Stricker 
Associates Inc., 2006]. The rest is transferred to the environment by gaseous or liquid streams 
with temperatures up to 350 °C in some cases. In the United States it is estimated that between 
20 and 50% of industrial energy input is lost as waste heat [U.S. Dept. of Energy, 2008]. These 
examples indicate the importance of this resource to which can be added natural sources such 
as geothermal energy.  
In view of the economic incentive and environmental regulations different attempts are being 
made to exploit this low quality energy, and the number of studies focusing on this subject has 
increased considerably in the last decade [Fang and al., 2013]. 
Thus, cogeneration installations and bottoming cycles are added to existing and new thermal 
generation plants [U.S. Dept. of Energy, 2008] while geothermal heat is used in some countries 
for electricity generation, district heating and heating of greenhouses or fish-breeding 
installations [Hjartarson and al., 2005]. Geothermal district heating systems transporting heat 
through pipes of several kilometres long are the subject of energetic and exergoeconomic 
analyses. One study [Tan and Keçebas, 2014] was made in order to increase the efficiency of 
such systems by targeting the components which offer the best improvement possibilities. 
Other studies [Keçebas and Yabanova, 2013, Byun and al., 2015] showed the effectiveness of 
implementing control strategies that take into account a wide range of parametric uncertainties 
such as ambient temperatures and load disturbance. Dynamic models of heat distribution 
networks that delivers heat through pipes as long as 10km are made in order to enhance their 
energetic performances [Prato and al., 2012]. Analysis of waste heat transport systems of 30 
km long have also been conducted [Svensson and al., 2008]. The coupling of the heat source 
and the application is relatively simple and not too costly when they are close to each other. 




transport system and the heat losses occurring during the transport become important 
[Chew and al., 2013]. They are one of the reasons why such systems are not used more 
extensively [Fang and al., 2015]. A good design of the transport components (i.e. piping, 
pumps, insulation etc.) is crucial to minimize the thermal losses and maximize the 
effectiveness of the system. Furthermore, a good comprehension of the influence of the 
system's variables (i.e. heat exchangers thermal capacities, mass flowrates, temperatures, etc.) 
is as important. However few studies made detailed and broad sensibility analyses of these key 
parameters. One of the most powerful methods for representing physical phenomena with 
maximum generality and physical meaning is the dimensionless concept, and the most popular 
method is the Buckingham Pi theorem.  
As Curtis and al. (1982) stated, the Pi theorem "roughly states that if there is a physical law 
which gives a relation among certain physical quantities, then there is an equivalent law which 
is expressed as a relation among certain dimensionless quantities". Buckingham (1914) gave 
the first proof of the Pi theorem in 1914 and the method has been used in several types of 
problems since then. Munson and al. (1994) provided a list of about 15 books on the subject, 
while White (2008) provided a list of about 20 books. More recently in the field of energy, 
dimensionless variables were used to facilitate optimum selection of working fluids in ORCs 
[Li and Zhao, 2016], to investigate the principles of stack-based hybrid ventilation for multi-
story buildings [Yang and Li, 2015] or to find the optimal design of thermoelectric devices 
[Lee, 2013]. Correlations based on dimensionless parameters have been proposed in the design 
of air source heat-pumps (ASHP) [Gong and al., 2013], of integrated photovoltaics-air source 
heat-pumps (PV-ASHP) [Wang and al., 2015], of heat exchangers [Lin and al., 2007, Qureshi 
and Zubair, 2014,  Qureshi and Zubair, 2016], of Stirling engines [García and al., 2014], of 
propellers [Islam and Lye, 2009] and of nanofluids [Hassani and al., 2015]. The dimensionless 
correlation of frost accumulation developed by Gong and al. (2013) is useful for determining 
the magnitude of electrical heating for defrosting and to develop a defrosting strategy, thus 
increasing the ASHP's energy efficiency and operational reliability under frosting conditions. 
Wang and al. (2015) developed a dimensionless correlation to predict the efficiency of an 
integrated PV-ASHP system that can be used for the design of the system and to develop 
control strategies in realistic environment. Compared with previous studies on integrated PV-
ASHP systems, only one equation is needed to achieve this analysis, and the economic factors 




were also taken into account. Lin and al. (2007) developed dimensionless correlations to 
investigate the heat transfer characteristics within the corrugated channel of a heat exchanger. 
The dimensionless analysis revealed interactions between key variables involved in the heat 
transfer performance. Quresshi and Zubair (2014) proposed a new logarithmic equation to 
predict the impact of heat exchanger fouling on the performance parameters of refrigeration 
systems. The performance parameters are COP, heat load and power consumption. The 
logarithmic equation contains constants that depend on system configuration and act as 
weighting factors. The Buckingham Pi theorem is used to identify dimensionless groups, and 
the influence of each of them on the constants is analysed. The dimensionless groups having 
the least influence are ignored in order to simplify the model, although ensuring that it gives a 
prediction within 1% of the reference values. The reference values are obtained by solving a 
set of equations in EES (see [Quresshi and Zubair, 2011]). Quresshi and Zubair (2016) carried 
out a similar study to predict the impact of heat exchanger fouling in power systems, again 
using a dimensional analysis and the Buckingham Pi theorem. Both studies conducted by 
Quresshi and Zubair can reduce the number of experiment and/or simulation required to 
predict performance parameters and to facilitate the planning of cleaning schedules for the 
heat exchangers. García and al. (2014) used dimensionless models of Stirling engines to 
analyse the influence of each operating parameter. This allows them to evaluate the possible 
margin of improvement for each subsystem, and to generalise the results to other engines. 
Islam and Lye (2009) presented a comprehensive and rigorous method for developing 
dimensionless correlation using modern statistical design of experiment. The method is 
demonstrated through a study concerning the thrust of a propeller, but can be applied to 
systems with a large number of control variables. The correlation predict the responses of the 
system very accurately with the advantage of being more intuitive and the potential to save a 
considerable amount of computation time. Hassani and al. (2015) developed a correlation 
based on 8 dimensionless groups for predicting the thermal conductivity of nanofluids. The 
correlation is derived from a wide variety of experimental data. The correlation gave accurate 






As shown in the previous paragraph, many studies demonstrated that the use of correlations 
based on dimensionless parameters can improve the design and the performance of thermal 
systems and devices. However, to the best of our knowledge, no publication has used that 
method on a system that recovers industrial low grade waste heat and transports it to a distant 
load. This gap in the literature offers an unexploited potential for the design of this kind of 
system and this potential is explored in the present paper. It demonstrates how the Pi theorem 
can be used to improve the thermodynamic performance and the economic desirability of 
waste heat recovery and transport systems of industrial scale. A regression model is 
formulated which, compared with the complex analytical model, is significantly more compact 
and intuitive. A sensibility analysis has identified the dimensionless variables (such as 
dimensionless temperatures and dimensionless mass flowrates) which have the most important 
effect on three performance indicators of the system (the energy and exergy efficiencies as 
well as the Internal Rate of Return). The application of this regression model is illustrated via 
an example which uses a genetic algorithm to determine for the first time the conditions for 
maximum exergy efficiency of this system.       
6.2 Description and model of the system 
Figure 6.1 shows a schematic representation of the system under investigation. The hot stream, 
or heat source, transfers part of its energy to the heat transport fluid via a first heat exchanger 
situated at the site of the source. The heat transport fluid is pumped to the second heat 
exchanger situated at a distance L from the heat source. There it transfers part of its energy to 
the cold stream which constitutes the heat load and returns to the first heat exchanger. The hot 
stream can be the cooling liquid or flue gases from a power plant or an industrial process. 
Alternatively, it can provide the heat produced by a solar array, a geothermal field or a 
biomass boiler. In such cases the useful effect of the system is the heat delivered across the 
second heat exchanger. Thus the inlet temperature Th,in can have a value from a few hundred 
degrees to slightly below 100 °C. The distance L between the two sites can be a few meters or 
several kilometers. The temperature of the cold stream returning from the heat load Tc,in 
(which is the lowest of all the temperatures depicted in Figure 6.1) is normally lower than 
100 °C and above the ambient temperature.  





Figure 6.1 - Schematic representation of the system    
6.2.1  Energy conservation model 
It is assumed that the mass flowrate and specific heat of each of the three fluids as well as the 
overall heat transfer coefficients of the two heat exchangers are constant. It is also assumed 
that all the temperatures (including the temperature of the environment with which the heat 
transport fluid exchanges heat during its journey between the two heat exchangers) are 
constant. Finally, it is supposed that the pipes of the closed loop in which circulates the heat 
transport fluid have constant dimensions and their insulation is everywhere the same. The 
power input to the pump is neglected because it is much smaller than the heat quantities 
transferred across the system. 
The equations modelling the performance of the system have been presented in a conference 
[28] and are reproduced in appendix A. The non-dimensional form of these equations can be 
obtained by dividing the product of the flowrate and the specific heat with ṁhCph, by referring 
all the temperatures to Tenv and by dividing this relative temperature (T - Tenv) by the 
maximum temperature difference in the system, namely (Th,in - Tenv):  
  h/ ṁhCph (Th,in - Tenv) = (1 - Th,out
*
)      (1) 
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*)/[2 ṁhCph (Rm+Rins)]  (4) 
Rm(ṁhCph) = (ṁhCph)ln(D2/D1)/(2πkmL)    (5) 
Rins(ṁhCph) = (ṁhCph) ln(D3/D2)/(2πkinsL)    (6) 
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*)/[2 ṁhCph (Rm+Rins)]  (10) 
These 10 equations involve 19 non-dimensional variables. The following nine are input 
parameters: 
Π1 = ṁtCpt / ṁhCph, Π2 = ṁcCpc / ṁhCph, Π3 = UAh / ṁhCph, Π4 = UAc / ṁhCph, Π5 = kins / km   
(11a)  
Π6 = kmL / ṁhCph, Π7 = D3 / D2, Π8 = D2 / D1, Π9 = (Tc,in - Tenv) / ( Th,in - Tenv)           (11b) 
The other 10 are dependent quantities which can be calculated for any combination of the 9 
input parameters by solving the above system of ten algebraic equations. Among the 
dependent quantities the non-dimensional heat transfer rate   
Π10     c / [ṁhCph ( Th,in - Tenv)]                                         (12a) 
is of particular interest since it represents the useful effect of the system. The relation between 
  c and the input parameters is 
Π10 = F1(Π1, Π2, Π3, Π4, Π5, Π6, Π7, Π8, Π9)                                (12b) 
This qualitative relation can also be obtained from the equations in appendix A by applying 
Buckinham’s Pi theorem [13]. The numerator of the left hand side of Eq. 12a is the thermal 
energy delivered to the load while its denominator is a measure of the thermal energy of the 
source. Their ratio is therefore an indication of the capacity of the system to extract energy 
from the source and to deliver it to the load. We shall refer to it as the heating system 
effectiveness. Its value should be as high as possible although it must be pointed out that it 
will always be smaller than one. Indeed, by multiplying and dividing the ratio in question by 




(Th,in – Th,out) it can be rewritten as the product of two positive terms which are both less than 
unity: 
{  c / [ṁhCph ( Th,in - Th,out)]} {1 – [(Th,out - Tenv) / (Th,in - Tenv)]}   
The first term is less than unity because of the heat losses occurring between the first and 
second heat exchanger while the second one is less than one since Th,out is smaller than Th,in.  
Analogously to equations 12a and 12b it is also possible to write 
Π11     h / [ṁhCph ( Th,in - Tenv)] = F(Π1, Π2, Π3, Π4, Π5, Π6, Π7, Π8, Π9)           (13) 
6.2.2  Exergetic model 
When the dependent quantities in Eqs 1-10 (or A1-A10) have been calculated it is possible to 
evaluate the exergy fluxes at the source and the load. They are equal to the product of the 
corresponding heat fluxes and an appropriate Carnot efficiency. For the present purposes the 
latter is based on the average temperature of the corresponding stream and on Tenv. Therefore: 
Ėh = {1 – [2Tenv / (Th,in+ Th,out)]} ṁh Cph (Th,in – Th,out)                              (14a) 
   Ėc = {1 – [2Tenv / (Tc,in+ Tc,out)]} ṁc Cpc (Tc,out – Tc,in)                              (14b) 
These expressions of the exergy fluxes are more realistic than the ones used in our conference 
presentation [28] where the Carnot efficiency was based on the inlet temperature of the hot 
and cold streams. 
The exergetic efficiency of the system is 
ηex ≡ Ėc / Ėh = {[1-2Tenv / (Tc,in+ Tc,out)]/[1-2Tenv / (Th,in+ Th,out)]} (  c /   h)                 (15) 
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The exergy efficiency depends on the same 9 non-dimensional parameters as Π10 (see eq.12), 
plus this non-dimensional form of Tenv : 
ηex = F2(Π1, Π2, Π3, Π4, Π5, Π6, Π7, Π8, Π9, Tenv
**
)     (18) 
6.2.3  Economic model 
The economic desirability of a project can be evaluated by calculating its IRR (Internal Rate 
of Return) [29]. The IRR is the “annualized effective compounded return rate” which makes 
the sum of the net present value of all the cash flows associated with the project equal to zero. 
It can be used to compare different projects: the one with the highest IRR should be 
privileged. 
Given the periodicity n of cash flows (usually in years), the corresponding cash flows Cn and 
the total number of periods N the IRR is calculated from the following expression: 
        
   
                                                          (19) 
For n = 0 the value of C0 corresponds to the required investment and is negative. For n > 0 the 
values of Cn are positive and represent the revenues and/or savings generated by the project. 
The latter is equal to the product of the heat delivered to the load, the number of hours in a 
year and the cost of energy P (in $ / kWh); assuming that the cost of energy increases with a 
constant rate we have 
                         Cn = 8760   c P (1 + i)
n-1
                                                    (20) 
By replacing Eq. 20 in 19 and performing the calculations we obtain the following result  
                  1 – [(1+i) / (1+r)]N = (r – i) (-C0) / (8760   c P)                                  (21a) 
The heat delivered to the load is given by Eq. 12 and if we note that for r > i the second term 
on the left hand side of Eq. 21a is very small for N > 20 years (which is appropriate for the life 
of such a system) we obtain the following approximate expression for the IRR: 
  r ≈ i + {[8760 P ṁh Cph (Th,in – Tenv)] / (-C0)} F1(Π1, Π2, Π3, Π4, Π5, Π6, Π7, Π8, Π9)       (21b) 
This relation shows that the IRR is proportional to the heating system effectiveness defined in 
Eq. 12. It also indicates, as expected, that the IRR increases (i.e. the project becomes 
economically more attractive) with the price of energy and its annual rate of increase. 




Furthermore, it increases as the mass flowrate and inlet temperature of the heat source increase 
and as the required investment decreases.     
The cost of the system’s components can be calculated according to the method presented by 
Turton et al [30]. It takes into account their size, the materials used and the effect of time on 
their cost through the use of CEPCI (Chemical Engineering Plant Cost Index). Other initial 
costs such as land acquisition, digging for the installation of the pipes, etc. can also be 
estimated. For the purposes of the present study it is noted that the quantity in the brackets on 
the right hand side of Eq. 21b is non-dimensional: 
Π13 ≡ [8760 P ṁh Cph (Th,in – Tenv)] / (-C0)                                 (21c) 
The inverse of Π13 represents the non-dimensional investment required to build the system. 
Therefore Eq. 21b becomes 
  r – i ≈ Π13 F1(Π1, Π2, Π3, Π4, Π5, Π6, Π7, Π8, Π9)                         (21d) 
This expression indicates that the non-dimensional combination [(r – i) / Π13] is identical to 
the heat transport system effectiveness Π10 (see Eq. 12).  
r – i ≈ Π13 Π10                                                     (21e) 
Thus the difference between the Internal Rate of return and the annual rate of increase of the 
energy price is proportional to the system effectiveness Π10 and to the inverse of the non-
dimensional investment Π13.  
The three non-dimensional indicators defined by equations 12, 18 and 21d or 21e quantify the 
performance of the system according to energy (1
st
 law), exergy (2
nd
 law) and economic 
criteria respectively. They can be used to compare the performance of different systems.    
6.3 Base case results 
The purpose of this section is to illustrate the performance of the heat transport system 
supplied by the hot gaseous effluents of an aluminum plant with ṁhCph = 450 kW/K for 
L = 5000 m. For this purpose the following inputs are fixed: ṁhCph =  ṁtCpt = ṁcCpc, km = 44 
W/mK (typical value for ductile iron), kins = 0.044 W/mK (typical value for earthwool), 




values of UAh = UAc and Th,in are varied to illustrate their effect on the three non-dimensional 
performance indicators defined in the previous section.    
Figure 6.2 shows the heating effectiveness Π10 of this system as a function of Π3 (which in the 
base case is equal to Π4 and proportional to UAh) for different values of Π9 (which in the base 
case decreases when Th,in increases). These results represent the function F1 ≡ Π10 (see Eq. 12) 
for fixed values of Π1, Π2, Π5, Π6, Π7 and Π8 calculated with the dimensional values specified 
in the previous paragraph. We note that the effectiveness increases when Π3 = UAh / ṁhCph 
increases and when Π9 = (Tc,in - Tenv) /( Th,in - Tenv) decreases. In fact, for a fixed value of Π9, 
the relation between the effectiveness and Π3 is almost linear. For the base case this 
observation signifies that for a fixed value of the source temperature Th,in the heat delivered to 
the load,   c, is essentially proportional to the overall heat transfer coefficient of the heat 
exchanger UAh.  
 
Figure 6.2 - Effects of Π3 and Π9 on the base system effectiveness and its economic 
desirability 
As noted earlier, the function F1 is also equal to the non-dimensional combination [(r – i) / 
Π13] which quantifies the economic desirability of the system. For a fixed value of Π3, or 
equivalently UAh, F1 ≡ Π10 increases with decreasing Π9, or equivalently increasing Th,in; since 




under these conditions the initial investment (-C0) is essentially constant it follows that Π13 
increases linearly with Th,in; therefore the difference between the Internal Rate of Return and 
the annual rate of increase of the energy price (r-i) increases with Th,in and the system becomes 
economically more desirable. For a fixed value of Π9, or equivalently Th,in, F1 ≡ Π10 increases 
with increasing Π3, or equivalently increasing UAh; in this case however Π13 decreases as UAh 
increases since the initial investment (-C0) increases with the size of the heat exchangers; 
therefore it is not possible to obtain a general conclusion concerning the effect of Π3 on the 
product of Π10 and Π13 which, according to Equation 21e, represents the economic desirability 
of the system.     
Figure 6.3 shows the exergy efficiency of the base system as a function of Π3 (which in this 
case is proportional to UAh) for different values of Π9 (which decreases when Th,in increases). 
These results indicate that increasing the overall heat transfer coefficient of the heat 
exchangers has a positive effect on the exergy efficiency. On the other hand the exergy 
efficiency decreases when Π9 decreases (or, equivalently, when Th,in increases) since under 
these circumstances the difference between the source and load temperatures increases. 
 





Figure 6.4 shows the exergy efficiency of the base system as a function of Tenv for different 
values of Π9. These results indicate that increasing the ambient temperature slightly decrease 
the exergy efficiency.   
 
Figure 6.4 - Effect of Tenv on the exergy efficiency of the base system for different values of 
Π9 
In summary, an increase of Th,in (or a decrease of Π9) results in improvements of the system 
effectiveness and its economic desirability at the expense of a deterioration of the exergy 
efficiency. On the other hand an increase of the overall heat transfer coefficient of the heat 
exchangers results in an almost linear increase in the system effectiveness and in the exergy 
efficiency; its effect on the economic desirability of the system cannot be determined from this 
analysis and must be calculated explicitly case by case.     
6.4 General relations between the Pi groups 
The base case study illustrated the effect of two independent variables (Th,in and UAh = UAc) 
on the three non-dimensional performance indicators resulting from thermodynamic and 
economic considerations. In this section we perform a factorial design experiment [25] to 
determine the relations between these three performance indicators and the non-dimensional 




groups on which they depend. Specifically, the objective is to determine the function F1 (see 
Eq, 12) which expresses the system effectiveness and is used in the calculation of its economic 
desirability (see Eq. 21d) as well as the function F2 (see Eq. 18) which expresses the exergy 
efficiency.      
A preliminary analysis of possible pipe sizes and pipe/insulation materials has shown that the 
values of Π5 = kins / km and Π8 = D2 / D1 are almost constant. They have therefore been fixed 
at 0.001 and 1.07 respectively. As mentioned earlier, the influence of Tenv on the exergy 
efficiency is quite small considering the outdoor temperature levels, which can vary from 
somewhat below the freezing point in winter to a warmer level during summer. The exergy 
efficiency has been calculated for every combination of parameters in training data #4 (shown 
in Table 1) for two values of Tenv, that is -10°C and 30°C. The corresponding exergy 
efficiencies obtained for each combination were then compared. The mean difference in the 
values of exergy efficiency for the 1944 combinations is 0.76% (max = 1.49% and min = 
0.24%). The same calculations have been performed for the intermediate values and the 
outside of training range values presented in Table 3. The mean difference in the values of 
exergy efficiency is 1.86% (max = 2.52% and min = 1.27%) for the intermediate values and 
2.33% for the outside of training range values (max = 4.40% and min = 0.87%). The influence 
of Tenv on the exergy efficiency is therefore always small and can be neglected. 
As a result of this, the values of the dependant functions F1 and F2 depend on seven 
independent Pi groups (Π1, Π2, Π3, Π4, Π6, Π7 and Π9). Corresponding values of the dependant 
functions and the independent Pi groups are calculated by choosing a minimum of two values 
for each of the eight dimensional input parameters and by solving the system of Eqs 1-10 for 
each combination. This procedure generates a minimum of M = 2
8= 256 exact values of   c , 
  h and of Π10 , ηex. Table 1 shows the values of the dimensional input parameters used in the 
present study and the number of combinations M resulting in exact values of Π10 and ηex. 






Tableau 6-1 - Values of input parameters used to calculate the coefficients of Eqs 18a, 18b 
 Training data #1 Training data #2 Training data #3 Training data #4 
D2 / D1 1.07 1.07 1.07 1.07 
kins / km 0.001 0.001 0.001 0.001 
ṁh Cph  (kW/K) 450 450 450 450 
ṁt Cpt  (kW/K) 337.5 ; 562.5 337.5 ; 562.5 337.5 ; 562.5 337.5 ; 562.5 
ṁc Cpc  (kW/K) 337.5 ; 562.5 337.5 ; 562.5 337.5 ; 562.5 337.5 ; 562.5 
UAh  (kW/K) 800 ; 1400 800 ; 1100 ; 1400 800 ; 1100 ; 1400 800 ; 1100 ; 1400 
UAc  (kW/K) 800 ; 1400 800 ; 1100 ; 1400 800 ; 1100 ; 1400 800 ; 1100 ; 1400 
L  (m) 100 ; 10000 100 ; 10000 100 ; 5000 ; 10000 100 ; 5000 ; 10000 
D3 / D2 1.1 ; 2.2 1.1 ; 2.2 1.1 ; 2.2 1.1 ; 2.2 
Th,in - Tenv  (°C) 90 ; 250 90 ; 250 90 ; 250 90 ; 170 ; 250 
Tc,in - Tenv  (°C) 0 ; 40 0 ; 40 0 ; 40 0 ; 20 ; 40 
M 2
8












 = 1944 
 
For this purpose it is assumed that these unknown functions can be approximated by the 
following linear expressions:   
F1,app = αo + α1 Π1 + α2 Π2 + α3 Π3 + α4 Π4 + α6 Π6 + α7 Π7 + α9 Π9                     (22a) 
F2,app = βo + β1 Π1 + β2 Π2 + β3 Π3 + β4 Π4 + β6 Π6 + β7 Π7 + β9 Π9                             (22b) 
  




The results of Figure 6.2 and Figure 6.3 which show that, for the base case, F1 and F2 vary 
almost linearly with Π3 provide partial justification for this linearization. The adequacy and 
precision of these approximations is examined later. 
The coefficients of the linearized expressions are calculated using the least square method in 
matrix form using the following equation: 
     y                   (23a) 
Or, equivalently  






































































             (24)
   
The matrix α represents the coefficients of equation 22a. The same principle applies to the 
coefficients of equation 22b. 














       (25) 
for F1,app and F2,app with the coefficients calculated for each of the four training data sets of 
Table 1.  We note that this error is quite small and decreases continuously as the number of 














F1,app 3.39 % 3.36 % 3.14 % 2.78 % 
F2,app 9.23 % 9.13 % 8.85 % 6.83 % 
 
The adequacy and precision of the approximate expressions 22a, 22b to quantify the 
performance of the system in Figure 6.1 is further evaluated by comparing their predictions 
with exact results calculated by solving the system of Eqs. 1-10 for inputs different than those 
in Table 1. The values in the 2
nd
 column of Table 3 (Intermediate dimensional parameters) 
have been chosen for this purpose. Table 4 shows the corresponding mean relative error MRE 
for F1,app and F2,app with the coefficients calculated from each of the four training data sets. It is 
again noted that this error is quite small, in particular when using the coefficients derived from 
the training data #4. The MRE value for the base case analysed in section 3 shows similar 
tendencies.     
  




Tableau 6-3 - Values of other input parameters used to evaluate the mean relative 
error of the approximate expressions of F1, F2 
 Intermediate  
dimensional parameters 
Dimensional parameters  
outside of training range  
D2 / D1 1.07 1.07 
kins / km 0.001 0.001 
ṁh Cph  (kW/K) 450 50 
ṁt Cpt  (kW/K) 420 ; 500 37.5 ; 62.5 
ṁc Cpc  (kW/K) 420 ; 500 37.5 ; 62.5 
UAh  (kW/K) 1000 ; 1200 89 ; 155.5 
UAc  (kW/K) 1000 ; 1200 89 ; 155.5 
L  (m) 3000 ; 7000 11.36 ; 1113.64 
D3 / D2 1.5 ; 2 1.1 ; 2.22 
Th,in - Tenv  (°C) 130 ; 200 200 ; 400 
Tc,in - Tenv  (°C) 10 ; 30 0 ; 88.8 



















F1,app 6.90 % 6.02 % 6.01 % 5.98 % 
F2,app 7.16 % 6.43 % 6.45 % 5.40 % 
 
In view of the results in Tables 2 and 4 we conclude that the best of the four approximate 
expressions for F1, F2 are those derived from training data #4. These expressions are: 
F1,app = 0.16264+ 0.01521 Π1 + 0.12214 Π2 + 0.04032 Π3 + 0.03885 Π4  
                   -0.02493 Π6 + 0.01701 Π7 - 0.52703 Π9                                                             (26a)                                                                                      
F2,app = 0.39880 + 0.00928 Π1 - 0.17324 Π2 + 0.03615 Π3 + 0.03696 Π4  
                  - 0.06549 Π6 + 0.04403 Π7 + 0.57486 Π9                                                            (26b) 
The range of application of these relations is derived from the extreme values of the 
dimensional input parameters of training set #4. They are valid as long as 1.25≥ Π1 ≥0.75, 
1.25≥ Π2 ≥0.75, 3.11≥ Π3 ≥1.78, 3.11≥ Π4 ≥1.78, Π5=0.001, 0.97≥ Π6 ≥0.0098, 2.2≥ Π7 ≥1.1, 
Π8=1.07 and 0.44≥ Π9 ≥0.                                                           
The adequacy and precision of the approximate expressions 22a, 22b to represent the exact 
values of Π10 and ηex  is also illustrated by the results in Figure 6.5 and Figure 6.6 respectively 
which include the 1944 data sets of the last column in Table 1, the base case inputs as well as 
the 512 data sets in Table 3. It is important to note that the latter data set includes dimensional 
values which are outside the range of those in the last column of Table 1 which were used to 
determine the coefficients of Eqs. 22a, 22b. Thus, for example, the combination of L=11.36 m, 
(Th,in – Tenv) = 400 °C, (Tc,in – Tenv) = 85 °C, ṁhCph = 50 kW/K, ṁtCpt = ṁcCpc = 37.5 kW/K, 
D3/D2 = 1.1 and UAh = UAc = 89 kW/K could indicate an industrial setting where medium 
temperature heat from a process is transferred to a nearby load. However the values of Π1 to 




Π9 always respect the ranges specified immediately after Eq. 22b. Despite these large 
variations of the dimensional inputs, the agreement between the exact values of Π10, ηex 
obtained by solving the system of Eqs 1-10 and the approximate results given by Eqs. 22a, 22b 
is satisfactory for all the data sets under consideration. 
 
 






Figure 6.6 - Approximate versus exact values of F2 
In view of all the results presented and discussed in the previous paragraphs we conclude that 
Eqs. 22a, 22b are satisfactory approximations to the functions F1, F2 which respectively 
represent the non-dimensional groups Π10, ηex . These expressions are valid for any 
combination of dimensional independent variables for the ranges specified immediately after 
Eq. 22b. 
6.5 Description and model of the system 
The thermodynamic performance of the heat transport system is specified by its effectiveness 
(Eq. 12) and its exergetic efficiency (Eq. 18) while its economic desirability is specified by the 
Internal Rate of Return (Eq. 21d). These equations can be rewritten as follows:  
Π10    c / [ṁhCph ( Th,in - Tenv)] ≈ F1,app                                        (27a)  
ηex ≈ F2,app                                           (27b) 
  r ≈ i + Π13 F1,app                                                      (27c) 
  




Based on these relations and the expressions of F1,app, F2,app (Eqs 22a, 22b) it is possible to 
analyze the effect of each independent Pi group on these three performance indicators. 
The system effectiveness increases with increasing Π1, Π2, Π3, Π4 and Π7; the influence of Π2 
is the highest followed by Π3 and Π4 which have essentially the same influence; the influence 
of Π1 and Π7 are the lowest and essentially the same. On the other hand, the system 
effectiveness decreases when Π6 and Π9 increase with the latter having a much greater 
influence. 
The same remarks apply to the Internal Rate of Return which in addition increases when the 
annual rate of increase in the price of energy, i, increases and when the non-dimensional 
investment required to build the system, C0, decreases.    
The exergetic efficiency increases with increasing Π1, Π3, Π4 Π7 and Π9; the influence of Π9 is 
the highest followed by Π7, Π4, Π3 and Π1. The exergetic efficiency decreases when Π2 and Π6 
increase; the effect of the first non-dimensional group is more important than that of the last 
one.   
6.6 Application of the general relations for system design 
6.6.1  Specific case 
For this purpose we consider that the following characteristics of the source (ṁhCph, Th,in ) and 
the load (ṁcCpc, Tc,in,   c or Tc,out) as well as Tenv and L are specified. This choice represents a 
real life problem where the needs of the client (the load), the energy available at the source 
and the site conditions (L and Tenv) are given. Therefore the values of Π2, Π6, Π9, Π10 are 
known and since Π5, Π8 are fixed the design consists in determining Π1, Π3, Π4 and Π7 from 
which ṁtCpt, UAh, UAc and the insulation thickness can be obtained. Since the non-
dimensional groups must satisfy Eq. 26a it follows that three of the four unknown non-
dimensional groups can be chosen arbitrarily (albeit within the limits specified immediately 
after Eq. 22b) and the fourth is obtained by solving Eq. 26a. It should be noted that the 






It should also be noted that from an economic point of view the most desirable such system is 
the one having the lowest initial cost (-C0) since all the other terms in Eq. 27c are the same for 
all these systems. However, the calculation of this cost is beyond the scope of the present 
study since, as mentioned previously, it requires the specification of many additional details 
such as the type of heat exchangers (shell and tube, plate, …), the dimensions and materials of 
their parts, the cost of excavation for the pipes, etc.  
Table 5 describes five possible systems for a source with ṁhCph = 50 kW/K, Th,in = 110 °C and 
a load with Tc,in = 30 °C,   c = 2000 kW, Tc,out = 70 °C at a distance L = 1100 m between them 
in a location where Tenv = 15 °C. The effectiveness of these systems is 0.421 while the 
exergetic efficiency of the five systems in Table 5 is essentially the same, and is slightly over 
50%. The parameters of system #4, the one having the maximum exergetic efficiency (subject 
to the constraints imposed by Eq 22a and the margins specified in the paragraph following Eq 
22b), were calculated using a genetic algorithm [31, 32] described in the following paragraph. 
  




Tableau 6-5 - Examples of system design using the approximate non-dimensional correlations 
 System #1 System #2 System #3 System #4 System #5 
Π1 0.75 1.14 1 0.75 1.206 
Π2 1 1 1 1 1 
Π3 2.70 1.78 3.11 1.86 2.61 
Π4 2.70 3.10 1.78 3.09 2.61 
Π5 0.001 0.001 0.001 0.001 0.001 
Π6 0.968 0.968 0.968 0.968 0.968 
Π7 1.1 2 2 2.2 1.1 
Π8 1.07 1.07 1.07 1.07 1.07 
Π9 0.160 0.160 0.160 0.160 0.160 
Π10 0.421 0.421 0.421 0.421 0.421 
ṁt Cpt 
(kW/K) 
37.5 57.0 50.0 37.5 60.3 
UAh 
(kW/K) 
134.9 89 155.3 92.8 130.5 
UAc (kW/K) 134.9 155 89 154.5 130.5 





Each solution vector A≡ [Π1, Π3, Π4, Π7] constitutes an “individual” whose “genes” are 
represented by the values of Πi. An initial population of 5000 individuals whose genes are 
randomly chosen by the computer is generated. The two initial individuals (the “first 
generation parents”) with the highest values of F2,app and with a F1,app that corresponds to the 
desired value of F1,app = 0.421 are then used to create a new generation of 5000 individuals 
(the “first generation children”). All except a small percentage (15%) of these new 
individuals’ genes have intermediate values between those of their two parents; the genes of 
the rest are randomly chosen due to a “mutation” factor which allows the algorithm to avoid 
local maxima. The value of F2,app for each first generation child is evaluated and a second 
generation is created by choosing as “second generation parents” the two best “first generation 
children”. This genetic algorithm is repeated for several thousand generations until the 
improvement of F2,app over the last 2000 generations is less than 1%. 
Using this genetic algorithm, we find that the maximum exergetic efficiency for the present 
case is 0.538; this optimum value is obtained with the following values : Π1 = 0.75, Π3 = 1.86, 
Π4 = 3.09 and Π7 = 2.2 (or, equivalently, ṁtCpt = 37.5 kW/K, UAh = 92.8 kW/K, UAc = 154.5 
kW/K and D3/D2 = 2.2). It should be noted that these values of Π1, Π4 and Π7 are equal (or 
almost equal) to the limits of validity of the approximate expressions 22a, 22b.    
6.6.2  Generalisation 
The analysis presented in the previous subsection can be extended to systems having different 
characteristics than those used for the specific case. As in the previous section, we consider 
that Π2, Π6, Π9 and Π10 are known, and that the design of the best system consists of choosing 
the values for Π1, Π3, Π4 and Π7 (see subsection 6.1) which maximize the exergetic efficiency. 
Since all the coefficients of Eq. 22a are known it follows that the following quantity 
ζ  ≡ F1,app - (αo + α2 Π2 + α6 Π6 + α9 Π9)         (28a) 
has a fixed value. According to Eq. 22a we also have 
    α1 Π1 + α3 Π3 + α4 Π4 + α7 Π7 = ζ                           (28b) 
Therefore the best design, i.e. the one with maximum exergetic efficiency, is the combination 
of Π1, Π3, Π4 and Π7 which maximize F2,app subject to the constraints imposed by Eq. 28b and 




the limits specified immediately after Eq. 22b. Since Π2, Π6 and Π9 and the coefficients of Eq. 
22b are known, maximizing F2,app is equivalent to maximizing the following expression : 
    β1 Π1 + β3 Π3 + β4 Π4 + β7 Π7                (28c) 
The previously described genetic algorithm is used to find the values of Π1, Π3, Π4 and Π7 that 
maximizes the latter expression and satisfy all the constraints. Figure 6.7 shows the values of 
Π1 , Π3 , Π4 and Π7 for which the exergetic efficiency is maximum as a function of ζ. These 
values are valid for any combination of the other non-dimensional values (Π2, Π6 , Π9 and 
Π10). The value of ζ in Figure 6.7 varies from 0.18 to 0.29, which corresponds to the extreme 
values found for the training data #4 of Table 1. The example of the previous section is a 
particular case where ζ = 0.244. On Figure 6.7, we find that the corresponding values of Π1, 
Π3, Π4 and Π7 are the ones found in the previous subsection (i.e. Π1 = 0.75, Π3 = 1.86, Π4 = 
3.09 and Π7 = 2.2). We see on Figure 6.7 that for each value of ζ every unknown non-
dimensional group except one has a value that corresponds to either the minimal or the 
maximal value allowed by the ranges specified immediately after Eq. 22b. For the case of  ζ = 
0.244 we hence see that Π1, Π3 and Π7 have almost reached the limit permitted by their 
respective range, i.e. 0.75, 1.78 and 2.20, and that Π4 has an intermediate value. When moving 
from the left side of Figure 6.7 to the right, we see that Π7 is the first non-dimensional group 
to increase in value, followed by Π4 , Π3 and Π1. This order corresponds to the ascending order 
of the ratios |α / β|, i.e. |α7/ β7| = 0.3864, |α4/ β4| = 1.0511, |α3/ β3| = 1.1153, |α1/ β1| = 





Figure 6.7 - Values of Π1 , Π3 , Π4 and Π7 for which the exergetic efficiency is maximum, in 
function of ζ 
There are other particular cases in which one or more of the non-dimensional groups Π1, Π3, 
Π4 and Π7 are also fixed. For example it may be possible that only Π1, Π4 and Π7 are 
unknown, or that only Π4 and Π7 are unknown, etc. There are 11 different combinations where 
at least 2 of these four non-dimensional group are unknown. The best exergetical 
configuration for each of these 11 combinations has been found by means of a generalised 
form of equations 28a to 28c and of the genetic algorithm: 
   ∑(α Π)unknown = ζ                (29a) 
Where  
   ζ  = F1,app - [αo + ∑(α Π)known]           (29b) 
And the equation to maximize is: 
 
   ∑( β Π)unknown            (29c) 




A figure such as Figure 6.7 has been made for each of the 11 combinations, and shows that the 
order in which the non-dimensional groups increase in value is always the same as the 
ascending order of their ratios |α / β|.  
6.7 Maximisation of Π10 and ηex  for constant total UA 
Another way of designing such systems is by fixing the total heat transfer coefficient, i.e. the 
sum of UAh and UAc or equivalently Π3 and Π4 , because those are the parameters that have 
the greatest influence on the investment required for the system. For this purpose we consider 
a system that has the following set of dimensional design parameters: ṁhCph = 50 kW/K, ṁtCpt 
= 37.5 kW/K, ṁcCpc = 50 kW/K, L = 1100 m, D3/D2 = 1.1, Th,in = 110 °C, Tc,in = 30 °C and 
Tenv = 15 °C. Equivalently, the system has the following set of non-dimensional parameters: 
Π1 = 1.25, Π2 = 1.25, Π5 = 0.001, Π6 = 0.9680, Π7 = 1.1, Π8 = 1.07, Π9 = 0.1579. 
Figure 6.8 shows the ratio Π3 / Π4 giving the maximum Π10 and the maximum ηex as a 
function of the total heat transfer coefficient Π3 + Π4 . These results show that it is not possible 
to simultaneously maximize Π10 and ηex. We see that to maximise Π10, the ratio Π3 / Π4 should 
be the highest possible (or equivalently that UAc should be the highest possible and that UAh 
should be the lowest possible). On the the other hand, in order to maximise ηex, the ratio Π3 / 
Π4 should be the lowest possible (or equivalently that UAc should be the lowest possible and 
that UAh should be the highest possible). The results of Figure 6.8 are in fact independent of 






Figure 6.8 - Ratio Π3 / Π4 giving the maximum Π10 and the maximum ηex in function of the 
total heat exchanger capacity Π3 + Π4 
However, the influence of the ratio Π3 / Π4 on Π10 and ηex for the present range (1.78 < Π3 = 
Π4 < 3.11) is quite small as is shown in Figure 6.9 and Figure 6.10. In fact, the influence of the 
ratio Π3 / Π4 is so small that it could be considered negligible. Figure 6.11 and Figure 6.12 
show the temperatures inside the system's loop. We see that the temperature difference 
between T1 and T2 is almost constant, and that the temperature difference between T3 and T4 is 
also almost constant, which implies that the losses to the environment barely depends on the 
ratio Π3 / Π4 , even though the temperature levels increase with the ratio Π3 / Π4. As a result of 
this, the difference between   c and   h is also almost constant, as well as the temperatures 
Th,out and Tc,out (see Figure 6.13), and ηex. The mean logarithmic temperature of the source side 
heat exchanger decreases with Π3 / Π4 while the mean logarithmic temperature of the load side 
heat exchanger increases with Π3 / Π4 (see Figure 6.14). The ratio Π3 / Π4 can also be written 
as follows: 
 Π3 / Π4 = UAh / UAc =   h ΔTlm,c /   c ΔTlm,h    (30a) 




As mentioned earlier, the difference between   c and   h is almost constant, or equivalently,   c 
is a fraction k of   h : 
      h = k   c     (30b) 
So equation 30a can be rewritten as follow:  
   Π3 / Π4 = k (ΔTlm,c / ΔTlm,h)    (30c) 
This relationship is shown on Figure 6.15.  
 





Figure 6.10 - Effect of the ratio Π3 / Π4 on ηex 
 
Figure 6.11 - Effect of the ratio Π3 / Π4 on T1 and T2 





Figure 6.12 - Effect of the ratio Π3 / Π4 on T3 and T4 
 





Figure 6.14 - Effect of the ratio Π3 / Π4 on ΔTlm,h and ΔTlm,c 
 
 
Figure 6.15 - ΔTlm,h / ΔTlm,c vs ratio Π3 / Π4 
Figure 6.16 and Figure 6.17 show in broken line the maximum Π10 and the maximum ηex 
respectively that it is possible to attain as a function of the total heat exchanger capacity 
Π3 + Π4  for the condition previously mentioned. Furthermore the gray area in these figures 
shows all the possible maximum values of Π10 and ηex which can be obtained when the 
constraints specified immediately after Eq 22b are satisfied. Thus for Π1 = 1.25,  Π2 = 1.25, 




 Π6 = 0.0098,  Π7 = 2.2,  Π9 = 0 the highest values of Π10 are given by the upper limit of the 
gray area. Since these values are at the limit of the range specified immediately after Eq. 22b, 
no system that is analysed using the correlations presented in this article can have a higher Π10 
than the upper limit presented on Figure 6.16. The lower limit of the gray area represents the 
highest Π10 attainable with the following combination: Π1 = 0.75, Π2 = 0.75, Π6 = 0.97, 
Π7 = 1.1, Π9 = 0.44. Values of Π10 below the gray area are possible but do not represent 
maximum system effectiveness. 
 
Figure 6.16 - Maximum Π10 attainable versus the total heat exchanger capacity Π3 + Π4. The 
upper limit represents the maximum Π10 attainable for the following combination of Π groups: 
Π1 = 1.25, Π2 = 1.25, Π6 = 0.0098, Π7 = 2.2, Π9 = 0. The lower limit represents the maximum 
Π10 attainable for the following Π combination: 






Figure 6.17 - Maximum ηex attainable in function of the total heat exchanger capacity Π3 + Π4 
. The upper limit represents the maximum ηex attainable for the following combination of Π 
groups: Π1 = 1.25, Π2 = 0.75, Π6 = 0.0098, Π7 = 2.2, Π9 = 0.44. The lower limit represents the 
maximum ηex attainable for the following Π combination: 
Π1 = 0.75, Π2 = 1.25, Π6 = 0.97, Π7 = 1.1, Π9 = 0. 
The same principle is applied to ηex, for which the upper and lower limits are presented in 
Figure 6.17. The highest value of the maximum ηex is given for the following combination of 
Pi groups: Π1 = 1.25, Π2 = 0.75, Π6 = 0.0098, Π7 = 2.2, Π9 = 0.44. The lower limit of the gray 
area represents the highest ηex attainable with the following combination: 
Π1 = 0.75, Π2 = 1.25, Π6 = 0.97, Π7 = 1.1, Π9 = 0. Again, anyone using the correlations in this 
article (and the corresponding range of Pi values) should expect to obtain a maximum ηex that 
lies in the shaded area of Figure 6.17. 





The performance of heat transport systems based on energy, exergy and economic 
considerations can be adequately determined by linear correlations between non-dimensional 
groups which combine their physical and operational characteristics. The system effectiveness 
and its Internal Rate of Return are primarily influenced by Π9 = (Tc,in - Tenv) / ( Th,in - 
Tenv); their values decrease when Π9 increases. On the other hand, the exergetic efficiency is 
primarily influenced by Π9 and Π7 = D3 / D2; it increases when both non-dimensional groups 
decrease. The obtained correlations are useful for the preliminary design of such systems as 
illustrated by examples in which the exergy efficiency is maximised or the total thermal 
conductance of the heat exchangers is prescribed. The correlations can also be used to evaluate 
the performance of a more complex system comprising the present one. 
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6.10 Appendix A 
The dimensional equations modeling the system are: 
  h =  ṁhCph(Th,in - Th,out) =  ṁtCpt(T1 - T4)     (A1) 
ṁhCph(Th,in-Th,out) = UAh[(Th,in-T1)-( Th,out -T4)]/ln[(Th,in-T1)/( Th,out -T4)]  (A2) 
ṁtCpt(T1 - T2) ≈ [(T1+T2)/2 - Tenv]/(Rm+Rins)    (A3) 
Rm = ln(D2/D1)/(2πkmL)     (A4) 
Rins = ln(D3/D2)/(2πkinsL)     (A5)  




ṁtCpt(T2-T3) = UAc[(T2-Tc,out)-(T3-Tc,in)]/ln[(T2-Tc,out)/(T3-Tc,in)]   (A7) 
ṁtCpt(T3 - T4) ≈ [(T3+T4)/2-Tenv]/(Rm+Rins)    (A8) 
These ten equations involve 22 dimensional variables; 12 can be classified as input parameters 
(ṁhCph, ṁtCpt, ṁcCpc, UAh, UAc, kmL, kinsL, D3/D2, D2/D1, Th,in,Tc,in, Tenv) and 10 as dependent 
quantities (  h,    c, Rm, Rins, T1, T2, T3, T4, Tc,out, Th,out). The latter quantities can be calculated 
for any combination of the 12 input parameters by solving the above system of ten algebraic 
equations. Among the dependent quantities the heat transfer rate   c is of particular interest 
since it represents the useful effect of the system. The relation between   c and the input 
parameters is 














CHAPITRE 7. RÉSULTATS COMPARATIFS DU 
SYSTÈME 1 ET DU SYSTÈME 2 
Différents systèmes peuvent être utilisés pour récupérer de la chaleur résiduelle industrielle. 
Un système composé de 2 échangeurs de chaleur et d'un fluide intermédiaire a été présenté à la 
section 3.3.1 et étudié dans les chapitres suivants. Un système composé d'un cycle de Rankine 
organique et d'une pompe à chaleur a été introduit à la section 3.3.2. Ce système permet de 
transformer l'énergie thermique en électricité, de la transporter via un réseau électrique et de 
l'injecter dans une pompe à chaleur, qui extrait la chaleur à partir d'eau de rivière pour 
réchauffer de l'eau de procédé. Ce système est détaillé à la deuxième section du présent 
chapitre.  
L'objectif de ce chapitre est de déterminer lequel de ces deux systèmes offre les meilleurs 
rendements énergétique, exergétique et économique. Les deux systèmes sont analysés dans 
des conditions identiques, et sont dimensionnés pour transférer la même quantité de chaleur à 
la charge thermique. La source rejette un courant de 450 kW/K à 110°C, la température 
ambiante est de 5°C, la distance séparant la source de la charge est 5 km, et 2514 kW doivent 
être transférés à la charge afin de réchauffer 10 kg/s d'eau de procédé d'une température 
initiale de 10°C à une température finale de 70°C. 
7.1 Modélisation du système 1 
7.1.1 Nomenclature 





D1, D2  Diamètre interne et externe des tuyaux, m 
D3  Diamètre de l'isolant, m 





L  Distance entre la source et la charge, m 
ṁ  Débit massique, kg s-1 
R  Résistance thermique, kW
-1
 
T  Température, K 








1, 2,… Quantities définies dans la Figure 7.1 
c  Côté froid, ou de la charge 
env Environnement 
h  Côté chaud, ou de la source 
in  Entrée de l'échangeur de chaleur 
ins Isolant 
m  Métal 
out Sortie de l'échangeur de chaleur 
t  Fluide intermédiaire (ou de transport) 
Symboles grecs 
Ɵ  Coefficient de Carnot 
7.1.2 Présentation physique et thermodynamique du système 1 
La Figure 7.1 présente une vue schématique du système en question. Le courant chaud, ou la 
source, entre dans le premier échangeur de chaleur à une température Thin, un débit massique 
ṁh et une chaleur spécifique Cph, y transfère une partie de sa chaleur au fluide de la boucle 
intermédiaire, et en ressort à une température Thout. Le fluide intermédiaire, qui a un débit 
massique ṁt et une chaleur spécifique Cpt, est pompé sur une distance L au deuxième 
échangeur de chaleur situé à l'emplacement de la charge. Dans cet échangeur de chaleur, le 
fluide intermédiaire y transfère une partie de son énergie au fluide froid qui constitue la charge 
thermique du système. Le courant froid entre dans le second échangeur de chaleur avec un 
débit massique ṁc et une chaleur spécifique Cpc à une température Tcin et en sort à une 
température Tcout . L'échangeur de chaleur du côté source et du côté charge ont respectivement 
des capacités d'échange thermique UAh et UAc . 




Figure 7.1 - Repésentation schématique du système à double échangeur de chaleur 
Il est important de mentionner que si un tel système devait être construit, l'ajout d'un réservoir 
thermique pourrait être bénéfique dans le cas où les cycles de fonctionnement de la source et 
de la charge diffèrent. Dans un régime stationnaire, la présence ou non d'un stockage 
thermique n'influence pratiquement pas les niveaux de température du système. Ceci a été 
testé dans un système TRNSYS où un réservoir thermique tel que celui présenté dans Poirier 
et al. (2015) a été intégré.  
7.1.3  Hypothèses concernant la modélisation du système 1 
Les hypothèses suivantes sont adoptées pour la modélisation de ce système : 
 Les débits massiques et les chaleurs spécifiques des trois courants sont constants; 
 Les coefficients de transfert thermique des échangeurs sont constants; 
 Toutes les températures (incluant les températures de l'environnement avec lequel le 
fluide intermédiaire échange de la chaleur durant son transport dans la boucle 
intermédiaire) sont constantes; 
 Les conduites souterraines de la boucle intermédiaire dans laquelle le courant 
intermédiaire circule ont des dimensions constantes et l'isolation est la même en tout 
point; 
 La puissance des pompes est négligée, car elle est beaucoup plus faible que la quantité 




7.1.4  Modèle mathématique du système 1 
  h =  ṁhCph(Th,in - Th,out) =  ṁtCpt(T1 - T4)            (1) 
ṁhCph(Th,in-Th,out) = UAh[(Th,in-T1)-( Th,out -T4)]/ln[(Th,in-T1)/( Th,out -T4)]               (2) 
 ṁtCpt(T1 - T2) ≈ [(T1+T2)/2 - Tenv]/(Rm+Rins)               (3) 
       Rm = ln(D2/D1)/(2πkmL)                  (4) 
 Rins = ln(D3/D2)/(2πkinsL)                 (5) 
   c = ṁcCpc(Tc,out - Tc,in) = ṁtCpt(T2 - T3)             (6) 
 ṁtCpt(T2-T3) = UAc[(T2-Tc,out)-(T3-Tc,in)]/ln[(T2-Tc,out)/(T3-Tc,in)]         (7) 
 ṁtCpt(T3 - T4) ≈ [(T3+T4)/2-Tenv]/(Rm+Rins)                (8) 
Le systèmes a les caractéristiques dimensionnelles suivantes : 
L=5000m   Thin=110°C   Tcin=10°C  Tenv=5°C  
D3/D2=1.15   D2/D1=1.07   km=44W/mK   kins=0.044W/mK 
ṁhCph=450 kW/K  ṁtCpt=450 kW/K ṁcCpc=41.9 kW/K  UAh=110 kW/K 
UAc=110 kW/K  
7.1.5  Validation du modèle du système 1  
Le modèle a été simulé dans TRNSYS (avec des conditions stationnaires telles que décrites 
dans les hypothèses). Des modèles thermiques inclus dans le logiciel ont été utilisés pour 
représenter les différentes composantes du système, soit les échangeurs de chaleur et les 
conduites souterraines. La Figure 7.2 - Schéma du système représenté dans TRNSYS montre 
une vue de ce système représenté dans TRNSYS. 




Figure 7.2 - Schéma du système représenté dans TRNSYS 
Les températures à la sortie des échangeurs du côté de la source et du côté de la charge sont 
présentées au Tableau 7-1. La différence entre les températures obtenues par simulation avec 
TRNSYS et à l'aide du modèle mathématique décrit précédemment est de moins de 0.1°C. On 
considère donc le modèle mathématique valide. 
Tableau 7-1 - Comparaison entre les données du modèle mathématique et du modèle TRNSYS 
du système à double échangeur de chaleurs 
 TRNSYS Modèle mathématique 
Thout 79.77°C 79.73°C 
Tcout 84.08°C 84.03°C 
  h 20354 kW 20371 kW 
  c 19836 kW 19812 kW 
7.2 Résultats du système 1 





Figure 7.3 - Températures obtenues pour le système 1 
7.2.1  Efficacité énergétique du système 1 
Le transfert thermique au niveau de l'échangeur de chaleur du côté de la charge thermique est 
de 2529 kW, alors que celui du côté de la source est de 3607 kW. Les pertes thermiques dans 
le tuyau à l'allée sont de 562 kW, alors que celles dans le tuyau du retour sont de 509 kW. En 
prenant le ratio de l'énergie transférée à la charge sur celle à la source, on obtient un 
rendement énergétique de 70%. Les valeurs sont montrées au  
Tableau 7-2.  
Tableau 7-2 - Pertes et transferts thermiques du système 1 
Pertes du tuyau allée 562 kW 
Pertes du tuyau retour 509 kW 
  h 3607 kW 
  c 2529 kW 
  c /   h 0.70 
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7.2.2  Rendement exergétique du système 1 
L'équation permettant de calculer le rendement exergétique est la suivante: 
ηex   Ėc / Ėh = {[1-2Tenv / (Tc,in+ Tc,out)]/[1-2Tenv / (Th,in+ Th,out)]} (  c /   h) 
Le rendement exergétique du système est 0.30 (voir le Tableau 7-3). 
Tableau 7-3 - Calcul du rendement exergétique du système 1 
Tenv 5°C = 278.15 K 
Tc,in 10°C = 283.15 K 
Tc,out 70°C = 343.15 K 
Th,in 110°C = 383.15 K 
Th,out 101.98°C = 375.13 K 
Ɵc = [1-2Tenv / (Tc,in+ Tc,out)] 0.11 
Ɵh = [1-2Tenv / (Th,in+ Th,out)] 0.27 
  c 2529 kW 
  h 3607 kW 
ηex = (Ɵc / Ɵh) (  c /   h) 0.30 
 
7.2.3  Rendement économique du système 1 
Le coût des composantes du système 1 se calcule à l'aide des corrélations présentées par 
Turton et al. (2012), par les données disponibles dans RSMeans - Building Construction Data. 




al. (2015). Le type d'échangeur et leurs matériaux de construction sont les mêmes que ceux 
présentés à la section 4.3.3. Ces données sont montrées à nouveau au Tableau 7-4. 
Tableau 7-4 - Propriétés des échangeurs 
Caractéristique Choix 
Type S/T Floating Head 
CEPCI 2015* 
Matériau des tubes 
Matériau de la calandre 
Pression d'opération (côté tubes et calandre) 
592.0 
Acier au carbone 
Acier au carbone 
1 barg 
* Prévision selon Mignard (2014). 
Les coefficients de transfert thermique impliquant des phases liquides sont de 5000 W/m²K, et 
ceux impliquant des phases gazeuses sont de 100 W/m²K. Le sommaire des coûts associés au 
système 1 est présenté au  
Tableau 7-5. 
Tableau 7-5 - Coûts d'investissement du système 1 
Équipement Coût 
Échangeur de chaleur côté source 461 000 $ 
Échangeur de chaleur côté charge 115 000 $ 
Pompe 38 000 $ 
Tuyauterie 4 910 000 $ 
Coût d'investissement total 5 524 000 $ 
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Les dépenses annuelles pour l'entretien du système sont estimées à 5% du coût 
d'investissement, le prix de l'énergie est estimé à 0.05 $ / kWh, le taux de production est 
estimé à 75%, soit 6570 heures par année. Différents indices de rendement économique sont 
présentés au Tableau 7-6. Ces données seront utilisées à des fins de comparaison avec le 
système 2. 
Tableau 7-6 - Données économiques du système 1 
Coût d'investissement total 5 524 000 $ 
Dépenses annuelles (5% de l'investissement) 276 000 $ 
Prix de l'énergie 0.05 $ / kWh 
Heures de fonctionnement par année 6570 h 
Puissance fournie à la charge (  c) 2529 kW 
Énergie fournie annuellement 16 616 000 kWh 
Économie annuelle 831 000 $ 
Taux de rendement interne 15 ans 8.66 % 
Taux de rendement interne 30 10.89 % 
VAN 15 ans 1 494 000 $ 
VAN 30 ans 6 322 000 $ 






7.3 Modélisation du système 2 
7.3.1  Nomenclature pour l'ORC 
Cp Chaleur massique, kJ/kg-K 
DT Température de pincement, °C 
e Exergie spécifique, kJ/kg 
h Enthalpie spécifique, kJ/kg 
m  Débit massique du fluide moteur, kg/s 
pm  Débit massique du puits, kg/s 
sm  Débit massique de la source, kg/s  
P Pression, kPa 
Q  Taux de transfert thermique, kW 
s Entropie spécifique, kJ/kg-K 
T Température, °C 
UA Conductance thermique, kW/K 
U Coefficient de transfert thermique global, kW/m²-K  
v Volume massique, m³/kg 
W  Travail, kJ 
W  Puissance, kW 
netW
  Puissance nette du cycle, kW 
x Humidité relative 
 
Indices 
1,2,… États du cycle thermodynamique 
c Côté charge 
cond Condenseur 
evap Évaporateur 
g Vapeur saturée 
h Côté source 
in Entrée 
is Isentropique 










7.3.2 Présentation physique et thermodynamique de l'ORC 
La Figure 7.4 - Diagramme schématique de l'ORC montre le schéma d'un cycle ORC de base, 
qui est composé d'un évaporateur, d'un groupe turbine-alternateur, d'un condenseur et d'une 
pompe. La source de chaleur entre dans l'évaporateur à une température Thin avec un débit 
massique ṁh et une chaleur massique Cph , et en ressort à la température Thout . Le fluide 
moteur est le R245fa (aussi connu sous le nom de 1,1,1,3,3-Pentafluoropropane). Celui-ci a été 
utilisé dans la littérature comme fluide moteur pour des systèmes de valorisation de rejets 
thermiques [Bao et Zhao, 2012]. Contrairement aux CFCs et aux HCFCs, le R245fa n'a pas de 
potentiel de déplétion d'ozone (OPD), a un potentiel de réchauffement planétaire (GWP) faible 
et est pratiquement non toxique pour les humains, en plus de convenir pour des systèmes dont 
la température de la source varie beaucoup, dont les températures du système à l'étude (90-
130°C) [Muhammad et al. (2015)]. Le fluide moteur reçoit de la chaleur à une pression 
relativement élevée dans l'évaporateur, se détend dans la turbine, rejette la chaleur à basse 
pression dans le condenseur et est pompé à l'évaporateur pour un nouveau cycle. Dans un 
cycle complet, le fluide moteur traverse 4 états thermodynamiques (identifiés comme les 
points 1 à 4 dans la Figure 7.4), et 2 niveau de pression différents, soit la pression 
d'évaporation Pevap et la pression de condensation Pcond. Le fluide de refroidissement du 
condenseur est de l'eau, qui y entre à une température Tcin et en ressort à la température Tcout, et 
possède un débit massique ṁc et une chaleur massique Cpc . Dans les deux échangeurs, les 
courants chauds et froids sont sujets à une différence de température DT. Le diagramme T-s de 





Figure 7.4 - Diagramme schématique de l'ORC 
 
 
Figure 7.5 - Diagramme T-s de l'ORC 
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7.3.3  Hypothèses concernant la modélisation de l'ORC 
Les hypothèses suivantes sont adoptées pour la modélisation de l'ORC : 
 Chaque composante est considérée comme un système ouvert fonctionnant en régime 
permanent ; 
 Les pertes de friction, l'énergie potentielle et l'énergie cinétique sont négligées ; 
 Les chaleurs massiques des courants de la source et de la charge sont constantes ; 
 Le fluide moteur à la sortie du condenseur est à l'état de liquide saturé ; 
 Le volume spécifique du fluide moteur est constant pendant le pompage; 
 Les pertes thermiques sont négligées. 
7.3.4  Modèle mathématique de l'ORC 
Selon la première loi de la thermodynamique, les relations de transfert thermique pour les 
composantes sont : 
  ṁhCph(Th,in
 
- Th,out) = ṁ(h3 - h2)    (1) 
  ṁcCpc(Tc,in
 
- Tc,out) = ṁ(h4 - h1)    (2) 
  (h3 - h4) = ηT(h3 - h4is)     (3) 
  ηP(h2 - h1) = ν1(Pevap - Pcond)     (4) 
De plus, 
   s3 = s4is   ,   s2is = s1      (5) 
Les propriétés thermodynamiques précédentes sont reliées entre elles de la manière suivante : 
   h1 = hsat(Pcond , x1 = 0)   ,   ν1 = νsat(Pcond , x1 = 0)  (6) 
   h3 = h(Pevap , s3)   ,   h4is = h(Pcond , s4is)   (7) 
Des équations supplémentaires sont dérivées de la relation liant la température du fluide 
moteur à celle de la source et du puits par: 
   DT = Thin - T3       (8) 




Cette équation introduit 2 nouvelles variables (T3 et DT), ainsi que les équations suivantes : 
   Pcond = Psat(T1)   ,   s3 = s(T3 , Pevap)    (10) 
   hg = hsat(Pcond , xg=1)      (11) 
    Tp,pr = T1 - DT      (12) 
   ṁcCpc(Tp,pr
 
- Tp,in) = ṁ(hg - h1)    (13) 
7.3.5  Validation du modèle de l'ORC 
Le modèle a été testé avec des exemples du livre de Çengel (2011), et avec les résultats fournis 
dans l'article de Khenich et Galanis (2012).  
7.3.6 Nomenclature de la PAC 
Cp Chaleur massique, kJ/kg-K 
COP Coefficient de performance 
DT Différence de température à l'entrée des échangeurs, °C 
e Exergie spécifique, kJ/kg 
h Enthalpie spécifique, kJ/kg 
m  Débit massique du fluide moteur, kg/s 
pm  Débit massique du courant froid, kg/s 
sm  Débit massique du courant chaud, kg/s   
P Pression, kPa 
Q  Taux de transfert thermique, kW 
s Entropie spécifique, kJ/kg-K 
SL Séparateur de liquide 
T Température, °C 
UA Conductance thermique, kW/K 
U Coefficient de transfert thermique global, kW/m²-K  
W Travail, kW 
W  Puissance, kW 
x Humidité relative 




1,2,… États du cycle thermodynamique 
b Basse pression 
c Condensation 




f Liquide saturé 
g Vapeur saturée 






p Courant froid 
pr Premier 
prime Vapeur créée lors de la désurchauffe dans le SL 




vc vapeur saturée 
7.3.7 Présentation physique et thermodynamique de la PAC 
La Figure 7.6 montre une vue schématique de la pompe à chaleur à l'étude. L'eau à partir de 
laquelle la chaleur est extraite est ci-après désignée comme étant la «source de chaleur à basse 
température», et l'eau qui reçoit la chaleur et dont la température augmente est ci-après 
désignée comme étant l'«eau de procédé». Puisque l'augmentation de température pour l'eau de 
procédé est relativement élevée (60°C), il est nécessaire d'avoir recours à une pompe à chaleur 




chaleur est composée de deux compresseurs, d'un évaporateur, d'un condenseur et d'un 
séparateur de liquide. La source de chaleur à basse température est de l'eau qui est pompée 
d'une rivière située à proximité. Cette source de chaleur à basse température entre dans 
l'évaporateur à une température Tp,in avec un débit massique ṁc et une chaleur massique Cpc , 
et en ressort à la température Tp,out . Le réfrigérant circulant dans la boucle fermée est du R717 
(ammoniaque). Les propriétés du R717 sont bien connues et il a été utilisé de manière 
extensive dans les pompes à chaleur [Korfitsen, E. et Kristensen, A.P.R. (1998), Antonijevic, 
D.L. et al. (2012), Miah, J.H. et al. (2015)]. Le R717 est inorganique, est transparent, mais 
possède une forte odeur, ce qui le rend facilement détectable. Le R717 ne possède aucun 
potentiel de réchauffement planétaire et, tout comme le R245fa, possède l'avantage de ne pas 
avoir de potentiel de déplétion d'ozone. Le réfrigérant entre dans l'évaporateur sous forme 
liquide à une pression relativement basse Pevap , où il reçoit de la chaleur et en ressort à l'état 
de vapeur surchauffée. Le réfrigérant est alors comprimé dans le compresseur à basse pression 
et en ressort à la pression intermédiaire Pm , et entre par la suite dans le séparateur de liquide. 
Une partie du réfrigérant qui est sous forme liquide dans le séparateur de liquide est renvoyé à 
l'évaporateur via une valve d'expansion, tandis qu'une partie du réfrigérant qui est sous forme 
de vapeur est envoyé au compresseur à haute pression, et en ressort à une haute pression Pcond . 
Le séparateur de liquide garantit qu'aucune goutte de liquide n’entre dans le compresseur à 
haute pression. Le réfrigérant entre par la suite dans le condenseur, où il cède une partie de sa 
chaleur et retourne au séparateur de liquide via une valve d'expansion. De l'autre côté du 
condenseur, l'eau de procédé entre à une température Ts,in avec un débit massique ṁh et une 
chaleur massique Cph , et en ressort à une température Ts,out . Dans un cycle complet, le 
réfrigérant parcours différents états thermodynamiques (défini par les points 1 à 9 sur la Figure 
7.6), et 3 niveaux de pression, soit la pression d'évaporation Pevap, la pression intermédiaire Pm, 
et la pression de condensation Pcond. Dans les deux échangeurs de chaleur, les courants chauds 
et froids sont sujets à une différence de température minimale DT. Le diagramme T-s de la 
pompe à chaleur est représenté à la Figure 7.7. 




Figure 7.6 - Schéma de la pompe à chaleur 
 




7.3.8  Hypothèses concernant la modélisation de la PAC 
Les hypothèses suivantes sont adoptées pour la modélisation de la pompe à chaleur: 
 Chaque composante est considérée comme étant un système ouvert en régime 
permanent; 
 Les pertes de friction, l'énergie potentielle et l'énergie cinétique sont négligées; 
 Les chaleurs massiques de la source et de la charge sont constantes; 
 Les pertes thermiques sont négligées. 
7.3.9  Modèle mathématique de la PAC 
Selon la première loi de la thermodynamique, les équations représentants le transfert de 
chaleur dans chacune des composantes sont les suivantes : 
   ṁcond(h4 - hvc) = ṁsCp,s (Ts,out - Ts,sc)    (1) 
   ṁcond(hvc - hf) = ṁsCp,s (Ts,sc - Ts,pr)    (2) 
   ṁcond(hf - h5) = ṁsCp,s (Ts,pr - Ts,in)    (3) 
   ṁo,evap(h9 - h8) = ṁpCp,p (Tp,pr - Tp,out)   (4) 
   ṁo,evap(h1 - h9) = ṁpCp,p (Tp,in - Tp,pr)    (5) 
Les propriétés thermodynamiques définies précédemment sont liées entre elles de la manière 
suivante : 
   h9 = hsat(Pevap , x = 1)      (6) 
   Pevap = Psat(T = To , x = 1)     (7) 
   Pcond = Psat(T = Tc , x = 1)     (8) 
Des équations supplémentaires sont obtenues à partir du lien existant entre les températures du 
réfrigérant et celles de la source de chaleur à basse température et l'eau de procédé : 
   To = Tp,in - DT       (9)  
   Tcond = Ts,in +DT      (10) 
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Pour une même capacité de réfrigération, un système bi-étagé a un COP plus élevé qu'un 
système mono-étagé. Hors, cet avantage est diminué lorsque la pression intermédiaire est trop 
élevée ou trop faible. En effet, si la pression intermédiaire est la même que la pression du 
condenseur ou de l'évaporateur, le système bi-étagé revient à un système mono-étagé. Cette 
constatation amène à définir une valeur optimale pour la pression intermédiaire qui minimise 
la puissance totale des deux compresseurs. Pour un système bi-étagé dans lequel de l'air est 
comprimé de manière idéal dans les deux compresseurs, la pression intermédiaire optimale se 
définit comme suit [Stoecker, 1998]: 
   Pm = (Pcond x Pevap)
0.5
      (11) 
Cette valeur est généralement utilisée comme approximation de la pression intermédiaire pour 
des cycles de réfrigération bi-étagés [Jekel et Reindl, 2008]. 
Le débit massique de réfrigérant circulant dans l'évaporateur est calculé selon les équations 
suivantes : 
   mo.evap = Qo/(h1 - h8)      (12) 
   Po = Psat(T = To)      (13) 
   h8 = h7        (14) 
La masse de réfrigérant dans l'évaporateur est égale à la masse aspirée par le compresseur à 
basse pression: 
   mo,evap = mo,comp      (15) 
De plus, 
   s1 = ssat(T = T1 , P = Pevap)     (16) 
   s2is = s1       (17) 
   h2is = hsat (s = s2is , P = Pm)     (18) 
   h2 = (h2is - h1)/ηis + h1      (19) 
   h3 = hsat(Pm , x = 1)      (20) 




De surcroît, le réfrigérant est surchauffé afin d'éviter les gouttes de liquide dans le 
compresseur à basse pression : 
   T1 = To + DTsh      (22) 
La vapeur surchauffée à l'état 2 entre dans le réfrigérant liquide du séparateur de liquide pour 
se refroidir jusqu'au point de saturation, de la température T2 à T3. Lors de ce refroidissement, 
la chaleur cédée au réfrigérant liquide dans le séparateur de liquide produit une masse de 
vapeur saturée mprime, que l'on peut calculer par la relation mprime (h3 - h7) = mo,comp(h2 - h3), ou 
   mprime = mo,comp(h2 - h3)/ (h3 - h7)    (23) 
Cette masse de vapeur nouvellement créée mprime est aspirée dans le compresseur à haute 
pression, et s'ajoute à la masse de vapeur surchauffée provenant du compresseur à basse 
pression. Le bilan de masse du séparateur de liquide est 
   m2 +  m6 = m3 +  m7 
Et le bilan d'énergie du séparateur de liquide est  
   m2h2 +  m6h6 = m3h3 +  m7h7 
Sachant que mo,comp = m1 = m2 = m7 et que mcond = m3 = m6, on déduit que 
   mcond = (mo,comp + mprime)/(1-x6)     (24) 
De plus,  
   h6 = x6 x h3 + h7(1-x6)     (25) 
Où 
   h6 = h5        (26) 
La puissance du compresseur à basse pression est calculée de la manière suivante : 
   Wb = mo,comp(h2 - h1)      (27) 
   h1 = hsat(T = T1 , P = Pevap)     (28) 
La puissance du compresseur à haute pression est calculée de la manière suivante : 
   Wh = mt(h4 - h3)      (29) 
   s3 = ssat(P = Pm , x = 1)     (30) 
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   s4is = s3       (31) 
   h4is = hsat(s = s4is , P = Pcond)     (32) 
   h4 = (h4is - h3)/ ηis + h3     (33) 
Le travail combiné des compresseurs est : 
   W = Wb + Wh       (34) 
Les capacités de condensation et de désurchauffe sont calculées de la manière suivante : 
   Qc = mcond(h4 - h5)      (35) 
  T5 = Tc - dTsc       (36) 
  h5 = hsat(T = T5 , P = Pcond)     (37) 
  Qdsh = mcond(h4 - hvc)      (38) 
  hvc = hsat(P = Pcond , x = 1)     (39) 
   Ratiodsh = Qdsh/Qc      (40) 
Le bilan énergétique, les coefficients de performance et la température de décharge sont 
calculés de la manière suivante : 
   Balance = Qo + Wb + Wh - Qc    (41) 
   COP = Qc / W       (42) 
   T4 = Tsat(h = h4 , P = Pcond)     (43) 
7.3.10 Validation du modèle de la PAC 
Le modèle mathématique de la PAC a été validé avec les données fournies par CanmetÉnergie 
de Varennes lors du cours avancé en réfrigération. Voici les coordonnées thermodynamiques 





Tableau 7-7 - Validation du modèle de PAC 
Point 
CanmetÉnergie Code EES 








1 1415.11 0.64 1416.0 0.64 
2 1710.67 2.95 1711.0 2.95 
3 1449.70 2.95 1451.0 2.95 
4 1765.12 13.5 1767.0 13.5 
5 353.31 13.5 356.3 13.5 
6 353.31 2.95 356.3 2.95 
7 157.06 2.95 155.5 2.95 
8 156.06 0.64 155.5 0.64 
9 1406.52 0.64 1405.0 0.64 
 
De par la similitude entre les données, on en conclu que le modèle EES de la PAC est valide. 
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7.4 Résultats du système 2 
 
Figure 7.8 - Résultats de l'ORC 
 




7.4.1  Efficacité énergétique du système 2 
Le rendement thermique de l'ORC est 9.6%, alors que la PAC a un rendement de 2.223. 
Globalement, 11722 kW de chaleur sont injectés à l'ORC, ce qui donne un rendement   c /   h 
de 0.21. Ces valeurs sont présentées au Tableau 7-8.  
Tableau 7-8 - Puissance et rendements énergétique du système 2 
Rendement thermique ORC 0.096 
COP de la PAC 2.223 
  c  2514 kW 
  h  11722 kW 
  c /   h 0.21 
 
7.4.2 Rendement exergétique du système 2 
Le rendement exergétique ne prend pas en compte la production de froid par la pompe à 
chaleur. La quantité d'exergie issue de cette production de froid est minime par rapport à 
l'exergie provenant de la production de chaleur. De plus, ce froid est tout simplement dissipé 
en rivière et n'est donc pas utilisable. L'équation permettant de calculer le rendement 
exergétique est la même que pour le système 1, soit: 
ηex   Ėc / Ėh = {[1-2Tenv / (Tc,in+ Tc,out)]/[1-2Tenv / (Th,in+ Th,out)]} (  c /   h) 
Où les exergie du côté froid et du côté chaud peuvent aussi être écrites de la manière suivante: 
Ėc =   c Ɵc 
Ėh =   h Ɵh 
Le rendement exergétique du système est 0.09 (voir Tableau 7-9). 
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Tableau 7-9 - Calcul du rendement exergétique du système 2 
Tenv 5°C = 278.15 K 
Tc,in 10°C = 283.15 K 
Tc,out 70°C = 343.15 K 
Th,in 110°C = 383.15 K 
Th,out 84.21°C = 357.36 K 
Ɵc = [1-2Tenv / (Tc,in+ Tc,out)] 0.11 
Ɵh = [1-2Tenv / (Th,in+ Th,out)] 0.25 
  c 2514 kW 
  h 11722 kW 
ηex = (Ɵc / Ɵh) (  c /   h) 0.09 
 
7.4.3 Rendement économique du système 2 
Le coût des composantes du système 2 se calcule de la même manière que pour le système 1. 
Les prix des compresseurs et de la turbine proviennent aussi de Turton et al. (2012). Le 
sommaire des coûts associés au système 2 est présenté au Tableau 7-10. 
Tableau 7-10 - Coûts d'investissement du système 2 
Équipement Coût 
Condenseur ORC 1 224 000 $ 




Pompe ORC 86 000 $ 
Turbine ORC 3 935 000 $ 
Compresseur basse pression PAC 503 000 $ 
Compresseur haute pression PAC 746 000 $ 
Condenseur PAC 157 000 $ 
Évaporateur PAC 107 000 $ 
Coût d'investissement total 7 209 000 $ 
 
Les mêmes hypothèses que pour le système 1 sont faites concernant les dépenses annuelles 
pour l'entretien du système, qui sont estimées à 5% du coût d'investissement, le prix de 
l'énergie, qui est estimé à 0.05 $ / kWh, et le taux de production, qui est estimé à 75%, soit 
6570 heures par année. Différents indices de rendement économique sont présentés au Tableau 
7-11. 
Tableau 7-11 - Données économiques du système 2 
Coût d'investissement total 7 209 000 $ 
Dépenses annuelles (5% de l'investissement) 360 000 $ 
Prix de l'énergie 0.05 $ / kWh 
Heures de fonctionnement par année 6570 h 
Puissance fournie à la charge (  c) 2514 kW 
Énergie fournie annuellement 16 616 000 kWh 
Économie annuelle 831 000 $ 
Chapitre 7 : Résultats comparatifs du système 1 et du système 2  
 
118 
Taux de rendement interne 15 ans 4.78% 
Taux de rendement interne 30 7.49% 
VAN 15 ans - 110 000 $ 
VAN 30 ans 4 717 000 $ 
PRI 12.6 ans 
 
7.5 Discussion 
Les données  permettant la comparaison énergétique des deux systèmes sont présentées au 
Tableau 7-12. On y voit que le système 1 est plus avantageux puisqu'il permet de fournir 70% 
de l'énergie provenant de la source de chaleur vers la charge. Le système 2 lui ne permet que 
d'en fournir 21%. 
Tableau 7-12 - Comparaison énergétique des deux systèmes 
 Système 1 Système 2 
  h 3607 kW 11722 kW 
  c 2529 kW 2514 kW 
  c /   h 0.70 0.21 
 
Les données  permettant la comparaison exergétique des deux systèmes sont présentées au 
Tableau 7-13. On y voit que le système 1 est plus efficace que le système 2 puisqu'il transfère 
30% de l'exergie de la source vers la charge, alors que le système 2 ne transfère que 9%. Les 
rendements de Carnot des deux systèmes sont semblables (0.27 et 0.25 pour Ɵh, et 0.11 dans 




a un   h plus élevé que le système 1 puisqu'une partie de cette énergie doit être rejetée lors de 
la production d'électricité. 
Tableau 7-13 - Comparaison exergétique des deux systèmes 
 Système 1 Système 2 
Tc,out 70 °C 70 °C 
Th,out 102 °C  84 °C  
Ɵh 0.27 0.25 
Ɵc 0.11 0.11 
  c /   h 0.70 0.21 
ηex 0.30 0.09 
 
Les données  permettant la comparaison économique des deux systèmes sont présentées au 
Tableau 7-14. On remarque que le système 1 est plus avantageux que le système 2 en raison de 
son coût d'investissement plus faible. Toutefois, ce résultat ne tient pas compte des frais que 
devrait débourser l'investisseur pour avoir accès aux terrains qui relient la source de la charge. 
Le cas échéant, le rendement du système 1 serait plus faible. 
Tableau 7-14 - Comparaison économique des deux systèmes 
 Système 1 Système 2 
Coût d'investissement 5 524 000 $ 7 209 000 $ 
Dépenses annuelles 276 000 $ 360 000 $ 
TRI 15 ans 8.66 % 4.78% 
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TRI 30 ans 10.89 % 7.49% 
VAN 15 ans 1 494 000 $ - 110 000 $ 
VAN 30 ans 6 322 000 $ 4 717 000 $ 
PRI 9.67 12.6 
 
7.6 Conclusion 
Le système 1 semble plus intéressant que le système 2 sur tous les aspects qui ont été traités 
dans ce chapitre, soit le rendement énergétique, le rendement exergétique et le rendement 
économique. Les rendements énergétique et exergétique du système 1 sont meilleurs que le 
système 2 en raison du fait que le système 2 doit rejeter une partie de l'énergie sous forme de 
chaleur afin de produire l'électricité. 
Un système combinant à la fois la production d'électricité et le transport de la chaleur 
résiduelle issue de cette production d'électricité (cogénération) pourrait être étudié dans de 
futures analyses. On peut s'attendre à ce que ce système de cogénération offre des rendements 
















CHAPITRE 8. ANALYSE DU CYCLE DE VIE 
L’objectif général de l’étude est d’identifier le système de valorisation de chaleur dont le cycle 
de vie présente le moins d’impacts sur l’environnement en effectuant une ACV comparative 
des deux systèmes. Le premier système est composé de 2 échangeurs de chaleur, d'un 
réservoir d'eau glycolée de 500 m³, de deux tuyaux en fonte ductile isolé avec de la laine 
minérale de 5 km de longueur chacun, et d'une pompe. Le deuxième système est composé d'un 
cycle de Rankine organique (ORC) et d'une pompe à chaleur (PAC).  
Les objectifs spécifiques de cette étude sont les suivants : 
1. Déterminer les matériaux et les flux énergétiques liés aux systèmes; 
2. Effectuer une ACV sur chacun des deux systèmes proposés ; 
3. Émettre des recommandations basées sur les résultats de l’ACV comparative effectuée. 
L'ACV est régie par les normes ISO 14040 et ISO 14044, et comprend 4 étapes principales, 
soit : 
1. définition des objectifs et du champ de l'étude 
2. inventaire 
3. évaluation de l'impact 
4. interprétation des résultats 
Ces étapes sont celles qui seront suivies dans ce chapitre afin de remplir les 3 objectifs 
spécifiques énumérés précédemment. 
8.1 Définition des objectifs et du champ d'étude 
8.1.1 But de l'étude 
L'étude permet d'évaluer et comparer les impacts environnementaux potentiels des deux 
systèmes de valorisation de chaleur, en tenant compte du type et de la quantité de matériaux 
utilisés, en plus de leur consommation énergétique respective. L'étude identifie les « points 




fonctionnement des équipements une fois ceux-ci en marche. Les résultats pourraient servir en 
tant qu’outil d’aide à la décision. 
8.1.2 Champ de l'étude 
Le champ d'étude comprend la définition des fonctions, de l'unité fonctionnelle et du flux de 
référence. Ces éléments sont importants pour comparer les deux systèmes sur une base 
commune. Le champ d'étude comprend aussi la définition des frontières de l'étude, qui indique 
ce qui est inclut ou exclut de l'étude. 
8.1.2.1 Fonctions, unité fonctionnelle et flux de référence 
Fonction 
La fonction des systèmes à l’étude se définit comme suit : 
« Fournir de l'eau chaude à une laiterie » 
Ainsi, les deux scénarios comparés dans cette étude remplissent cette même fonction. Le 
premier système, la chaleur est apportée par un système d’échangeurs couplés à un réservoir. 
Le second système utilisera quant à lui une pompe à chaleur couplée à un ORC.  Le choix de 
cette fonction permet aussi de comparer les résultats obtenus par les deux systèmes, mais aussi 
par tout autre système ayant la même fonction. 
Unité fonctionnelle 
Considérant la fonction énoncée ci-haut, l’unité fonctionnelle se définit comme suit : 
« Fournir de l'eau chaude à une température constante de 70 °C à la laiterie sur un an» 
Flux de référence 
L’élaboration des flux de référence peut se baser sur les paramètres clés suivants : 
- La durée de vie du système de valorisation de chaleur ; 
- La consommation énergétique du système lors de sa durée de vie ; 
- Chauffer 10kg/s d’eau de 10 °C à 70 °C (température de l'eau à la sortie de la laiterie 
jusqu'à la température souhaitée). 
La durée de vie du système 1 (échangeurs-réservoir) est estimée à 30 ans puisqu'il ne contient 
aucune pièce mobile d'importance (excepté les pompes, qui sont facilement remplaçables). La 
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durée de vie du système 2 (PAC-ORC) est estimée à 15 ans puisqu'il contient davantage de 
pièces mobiles susceptibles de s'user et de devoir être remplacées. L'énergie nécessaire pour 
chauffer l'eau sur 1 an se calcule ainsi : 




















Tableau 8-1 - Unité fonctionnelle et flux de référence du système 





Flux de référence (ce 
qui est acheté)  
Paramètre clé : rapport 
flux référence –unité 
fonctionnelle  
Système de valorisation 
de la chaleur rejetée 
par l'aluminerie  




70 °C  
sur une base 
annuelle  
7.8MWh / (7.8MWh x 30 
ans) = 1/30 de système 1  
Consommation d’énergie 
du système pour fournir de 
l’eau chaude à 70°C 
pendant un an  
7.8MWh / (7.8MWh x 15 
ans) = 1/15 de système 2  
8.1.2.2 Description du système de produits et frontières 
L'ACV prend en compte toutes les activités économiques associées à l’unité fonctionnelle 
définie du « berceau au tombeau », et ce pour les deux scénarios élaborés. 
Ces activités économiques sont représentées par des processus élémentaires qui sont reliés 
entre eux par des ramifications que l’on appelle des flux. On distingue alors trois types de 
flux :  
 Les flux élémentaires entrants correspondant aux matières premières directement 
prélevées dans le milieu naturel sans transformations au préalable et utilisées pour la 
réalisation du produit 
 Les flux de produits intermédiaires appelés aussi flux économiques qui caractérisent 




 Les flux élémentaires sortants correspondants aux émissions relâchées dans le milieu 
naturel lors de la fabrication du produit. 
L'étude permet alors de déterminer l’ensemble des processus élémentaires ainsi que les flux 
nécessaires pour réaliser la fonction principale établie (fournir de l’eau chaude d’une 
température de 70 °C à une laiterie) afin de dresser un portrait complet des impacts 
environnementaux de chaque système et ainsi mieux les comparer.  
Pour ce faire, un arbre de processus est réalisé pour chacun des deux types de scénarios 
envisagés, ce qui permet de mieux les comparer par la suite. Ces arbres de processus sont 
présentés en annexes. 
Description des processus et du système de produits 
Le cycle de vie du système se divise en six étapes : 
1. Extraction  
2. Pré-production  
3. Production des composants 
4. Assemblage et mise en place 
5. Utilisation  
6. Fin de vie 
Voici une description de chacune de ces étapes. 
Extraction 
Les processus de cette étape sont ceux qui intègrent les flux élémentaires au système de 
produits. Concernant l’apport en eau dans le système, l’eau de « ville » est utilisée, et celle-ci a 
subi un traitement au préalable. Pour l’air, les émissions d’air chaud issues de l’aluminerie 
sont récupérées, il n’y a donc aucune extraction directe du milieu naturel. En revanche, les 
extractions dues à la fabrication des systèmes de transformation de l’eau doivent être prises en 
compte. 
Pour le système 1, les échangeurs et la cuve sont constitués principalement de fonte. Ce 
matériau nécessite l’extraction de matières premières comme le charbon et les minerais de fer 
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pour la fabrication de la fonte. Ces matières premières constituent des flux élémentaires 
entrants.  
Pré-production 
À ce stade on constate qu’un même flux élémentaire entrant peut être utilisé dans la réalisation 
de différents processus ou encore que la réalisation d’un processus nécessite l’utilisation de 
plusieurs flux élémentaires entrants. À titre d’exemple, la fabrication d’acier nécessite 
l’utilisation de minerais de fer et de charbon, tout comme la fabrication de fonte. 
Production des composants secondaires 
Cette étape est primordiale pour l’assemblage futur des composants primaires. À la différence 
de l’étape précédente et par souci de simplification, le choix d’associer chaque processus à un 
flux intermédiaire unique est ici fait. Ainsi, la production de tuyauterie se fera essentiellement 
à partir de fonte. Les joints de la tuyauterie sont en caoutchouc vulcanisé et doivent être 
installés avec un lubrifiant, mais la masse de ces composantes est négligeable 
comparativement à la masse totale des tuyaux, qui sont en fonte ductile. 
Production des composantes primaires 
Une fois les composants secondaires assemblés entre eux, ils forment les composants 
primaires, c’est-à-dire les principaux acteurs de chaque système, en l’occurrence pour : 
- Le système 1 : Échangeur 1 et 2, réservoir, tuyauterie, pompe 
- Le système 2 : Pompe à chaleur (PAC), cycle de Rankine organique (ORC) 
Ainsi, les processus propres au système 1 sont : 
- La fabrication des échangeurs 
- La fabrication du réservoir 
- La fabrication de la tuyauterie 
Les processus propres au système 2 sont : 
- La fabrication de la pompe à chaleur 
- La fabrication du système ORC 
Note : pour les étapes de production des composants secondaires et primaires, le 
procédé de fabrication de l’emballage de ces pièces n'est pas pris en compte; il se 




de pièce se fait principalement par camion «flatbed» de 53 pieds. Les pièces sont 
installées sur des supports en bois et recouvertes d'une toile. Ces supports et cette 
toile sont généralement réutilisés par le transporteur. 
Assemblage et mise en place 
Cette étape constitue en soi le montage final du système pour qu’il devienne opérationnel. On 
distingue ici deux sous-catégories qu'on associe directement à ce processus d’assemblage, soit 
l’installation du système et le transport.  
Ces deux sous-catégories sont à prendre en compte dans l’analyse du cycle de vie des deux 
systèmes proposés, car leur impact environnemental n’est pas négligeable et diffère d'un 
système à l'autre.  
À titre d’exemple, pour le système 1, des travaux d’excavation de grande ampleur (installation 
de la tuyauterie sous-terraine sur 5 km reliant l’aluminerie à la laiterie) sont nécessaires et vont 
occasionner un certain nombre d’émissions de CO2 dans l’air du à l’emploi de machines telles 
que des pelles excavatrices. 
Concernant le transport, la production de carburant nécessaire aux différents trajets 
d’approvisionnement n'est pas prise en compte, de même que la fabrication des camions qui se 
situe en dehors des frontières de l'étude. 
Ainsi les processus considérés sont les suivants : 
- Extraction du pétrole brut (Extraction) 
- Raffinage (Pré-production) 
Utilisation 
Ce processus s’associe directement à l’unité fonctionnelle, à savoir fournir de l’eau chaude à 
une température constante de 70°C  pendant un an. La quantité d'électricité à fournir aux 
systèmes pour leur fonctionnement est alors prise en compte. Les deux systèmes ont une 
consommation électrique différente. 
Fin de vie 
Les processus de cette étape sont communs aux deux scénarios : 
- Recyclage 
- Enfouissement 




Les frontières du système permettent de déterminer quels flux sont inclus, et quels flux sont 
exclus. Voici une description des frontières physiques, géographiques et temporelles. 
Frontières physiques 
On distingue deux types de frontières physiques. La première, l'écosphère, représente 
l'environnement naturel. La deuxième, la technosphère, représente l'ensemble des activités et 
produits humains. On distingue alors les flux élémentaires, qui proviennent ou qui sont à 
destination de l'écosphère, des flux économiques, qui proviennent ou qui sont à destination de 
la technosphère. Seuls les flux élémentaires servent aux calculs des différents impacts 
considérés. Puisques les flux économiques entrants et sortants du système demeurent à 
l'intérieur de la technosphère, ils n'ont pas d'impact sur l'environnement et ne sont donc pas 
considérés dans l'inventaire. 
Frontières géographiques 
L'étude se restreint à une application au Québec. Il est tout de même à noter que certaines 
étapes du cycle de vie des systèmes ne se trouvent pas dans ces limites géographiques, à titre 
d’exemple, le pétrole utilisé peut provenir de l’Ouest canadien ou même des États-Unis. On 
pourrait également prendre l’exemple des machineries de pointe telles que les PAC ou les 
ORC qui peuvent provenir de l'extérieur du Québec. 
Frontières temporelles 
Comme il s'agit d'un projet à investissement simple (à l'exception des coûts de maintenance, 
qui ne sont pas considérés ici), le seul facteur pouvant varier dans le temps est le prix de 
l’électricité. Or, cette variation de coût reste négligeable d’une année à l’autre. 
8.1.2.3 Description des données disponibles 
Données disponibles 
Pour le système 1 
Le design et la composition des échangeurs de chaleur peuvent être obtenus à partir des 
nombreux manuels de conception et «handbooks» pour échangeurs de chaleur. Plus 




2002] est utilisé. Les données concernant la tuyauterie sont tirées d'un livret technique de la 
compagnie McWane. Les données relatives au réservoir sont tirées de différentes sources web, 
et celles-ci sont données en annexe.  
Pour le système 2 
Les informations trouvées dans la littérature ne sont pas suffisamment détaillées pour qu'elles 
puissent servir à la présente étude. À la place, il a été décidé de décomposer l'ORC et la PAC 
en leurs différentes composantes, et de faire leur design. Les détails de ces calculs se trouvent 
en annexe.  
Critères d'exclusion 
La définition des critères d’exclusion est basée sur la règle suivante :  
« Sont retenus dans le système l’ensemble des processus qui contribuent à plus de x% de la 
masse des intrants, à plus de x% de la consommation énergétique ou à plus de x% des 
émissions d’un polluant. Le pourcentage seuil de x% est préalablement fixé, par exemple à 1% 
ou 3%» [Jolliet et al., 2005]. C'est le cas notamment des joints pour les tuyaux, de l'huile 
lubrifiante utilisée dans les pompes, etc. 
8.2 Méthodes utilisées 
8.2.1 Impact 2002+ 
L'étude se base sur deux approches, la première a permis de quantifier l’impact de des deux 
systèmes en « midpoints », autrement dit en « impacts intermédiaires ». Composé de 14 
catégories, chacune d’entre elles représente une voie d’impact ou un mécanisme correspondant 
à un impact environnemental engendré par un ou plusieurs composants, tels que la destruction 
de la couche d’ozone ou encore la toxicité humaine.  
Le but de la deuxième approche est d’évaluer les dommages causés par ces 14 catégories afin 
de les orienter vers un impact plus général.  
Quantifiés au nombre de 4, ils sont :  
 La santé humaine (DALY – Disability Adjusted Life Year) 
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 La qualité des écosystèmes (PDF.m²year – Potentially Disappeared Fraction par m² 
pendant 1 an) 
 Changement climatique (kgeqCO2 – kg équivalent de dioxyde de carbone) 
 Utilisation des ressources (MJ – Mégajoules d’énergie) 
Ces résultats vont permettre d’anticiper les risques environnementaux suite à l’analyse du 
cycle de vie de nos systèmes, ils sont caractérisés en « endpoint ». 
8.2.2 TRACI 
La méthode TRACI a été développée aux États-Unis et vise à caractériser les effets potentiels 
dans les catégories intermédiaires. Certaines de ces catégories sont semblables à celles de la 
méthode IMPACT2002+. La comparaison des deux méthodes permet de valider les résultats. 
Les détails de la méthode TRACI sont présentés plus loin. 
8.3 Inventaire 
Cette section explique la méthode utilisée pour estimer les quantités de matériaux et 
d’électricité nécessaires dans les phase de fabrication, d’utilisation et de fin de vie des deux 
systèmes à l’étude. Des hypothèses ont été faite pour le dimensionnement de plusieurs 
composantes, notamment le réservoir thermique, l'enfouissement des tuyaux, la dimension des 
échangeurs, des turbines, des compresseurs et des pompes. Le design des systèmes a été fait 
avec une attention particulière, et l'ensemble des calculs sont présentés en annexes. 
8.3.1 Transport 
On considère qu’une partie des produits étudiés ne provenait pas du  uébec, mais d'un rayon 
de 1500 km autour de la ville de Montréal. Certaines composantes, telles que les échangeurs 
de chaleur, les compresseurs et la turbine peuvent provenir de l’Ontario ou des États comme 
New York, la Pennsylvanie ou le Michigan. Les pompes, le béton, la laine minérale et 
l’éthylène glycol proviennent d’un fournisseur situé dans un rayon de 200km et le sable 





La base de données contenues dans le logiciel SimaPro est utilisée. Au Québec, les principales 
sources d’électricité sont les barrages hydrauliques. 
8.3.3 Système 1 
L’aluminerie rejette 450kg/s d’air chaud à 110°C. Cet air entre dans l’échangeur de chaleur 1, 
et en ressort à une température de 92°C. Le mélange eau-glycol du réservoir est pompé à un 
débit de 108.5kg/s par une pompe d’une puissance de 20kW vers l’échangeur 1, où il entre à 
une température de 66°C et en ressort à 92°C. Ce mélange retourne ensuite au réservoir de 
500m³. Le mélange eau-glycol du réservoir est pompé à un débit de 108.5kg/s par une pompe 
de 200kW sur une distance de 5km jusqu’à l’échangeur 2. Les pertes thermiques durant le 
transport font descendre la température du mélange à 80°C à ce point. Le mélange sort de 
l’échangeur 2 à 68°C, et est retourné au réservoir, où il y entre à une température de 64°C. 
L’eau qui sort de la laiterie a un débit de 10kg/s et une température de 10°C. Elle entre dans 
l’échangeur 2 et en ressort à une température de 70°C. La Figure 8.1 montre le schéma du 
système 1 avec les températures et les débits. 
 
Figure 8.1 - Détails du système 1 
Ces données proviennent de simulations qui ont été effectuées avec le logiciel TRNSYSv17, 
qui est un logiciel de simulations thermiques en régime transitoire. Les températures obtenues 
dans cette simulation sont importantes puisqu’elles déterminent la dimension que les 
échangeurs doivent avoir. Le Tableau 8-2 donne les données d'inventaire pour le système 1, 
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ainsi que la distance parcourue lors du transport. Ces données ont été obtenues à la suite du 
dimensionnement des composantes (voir l'annexe A). 









Fonte 23 100 Cast iron, at plant/RER U 1500 
Cuivre 73 293 Copper carbonate, at plant/RER U 1500 
Pompes 








Building, hall, steel 
construction/CH/I U 
1500 




Disposal, building, mineral wool, 
to final disposal/CH U 
200 
Terre excavée 3 963 486 
Production - Tuyau - Excavation, 
hydraulic digger/RER U 
0 
Tuyaux 




Disposal, building, mineral wool, 
to final disposal/CH U 
200 
Sable 2 404 980 Sand, at mine/CH U 10 
Terre excavée 32 400 000 









Ethylene glycol, at plant/RER U 200 
8.3.4 Système 2 
8.3.4.1 Cycle de Rankine organique (ORC) 





Figure 8.2 - Détails du ORC 
L’air chaud de l’aluminerie entre dans l’évaporateur à une température de 110°C et en ressort 
à une température de 84°C. Le fluide moteur (R245fa) entre quant à lui dans l’évaporateur 
avec un débit de 50kg/s à une température de 37°C et à une pression de 10 bars et en ressort à 
105°C. Le fluide moteur cède ensuite son énergie à la turbine de laquelle il ressort à 69°C et 
2.25 bars. Il passe ensuite dans le condenseur duquel il ressort sous forme liquide à 37°C. Le 
fluide moteur termine la boucle en passant par la pompe où il retrouve sa pression initiale de 
10 bars. L’eau de refroidissement qui sert à refroidir le condenseur entre dans celui-ci à une 
température de 10°C et un débit de 100kg/s. L’eau sort du condenseur à 36°C. Les valeurs ont 
été calculées à l’aide du programme EES, et permettent de dimensionner la pompe, la turbine 
et les deux échangeurs de chaleur. 
8.3.4.2 Pompe à chaleur (PAC) 
Pour le présent projet, étant donné la grande différence de température entre la température 
initiale (10°C) et la température finale de l’eau (70°C), on doit avoir recours à une pompe à 
chaleur bi-étagée. Ce type de design permet d’améliorer l’efficacité du système. La Figure 8.3 
montre en détail le fonctionnement de la PAC présentement à l’étude. 




Figure 8.3 - Détails de la PAC 
L’eau de refroidissement entre dans l’évaporateur à 10°C et en ressort à 5°C. Le fluide moteur 
(R245fa) est pompé dans l’évaporateur à un débit de 9.4 kg/s, une pression de 0.5 bar et à une 
température de 0°C sous forme liquide, pour en ressortir à 0°C sous forme vapeur, et est 
envoyé au séparateur de liquide numéro 1. Les séparateurs de liquide permettent de s’assurer 
qu’aucune gouttelette d’eau n’entre dans les compresseurs, ce qui pourrait les user 
prématurément ou les endommager. La vapeur à basse pression (0.5 bar) passe du séparateur 
de liquide no1 au compresseur à piston, d’où elle en ressort à une pression moyenne (2.5 bars) 
et à une température de 40°C, et est envoyée au séparateur de liquide no2. La vapeur à 
moyenne pression (2.5 bars) passe du séparateur de liquide no2 vers le compresseur à vis, d’où 
elle en ressort à une pression de 7.9 bars et une température de 80°C. Cette vapeur passe 
ensuite dans le condenseur, d’où elle en ressort à 80°C sous forme liquide. Le liquide passe 
ensuite par une valve de détente qui abaisse la pression à la pression moyenne de 2.5 bars, et 
retourne dans le séparateur de liquide no2. Le liquide du séparateur de liquide no2 passe par 
une deuxième valve de détente qui abaisse la pression à la basse pression de 0.5 bar, et 
retourne dans le séparateur de liquide no1. Le cycle est ainsi complété. L’eau de la laiterie 
entre quant à elle dans le condenseur à un débit de 10kg/s et une température de 10°C, et en 




Ces valeurs ont été déterminées à l’aide de la table thermodynamique logP-T du R245fa. Les 
températures et les puissances permettent de déterminer la dimension des équipements. 
Le Tableau 8-3 donne les données d'inventaire pour le système 2, ainsi que la distance 
parcourue lors du transport. Ces quantités de matériaux ont été calculées suite au 
dimensionnement que nous avons fait des composantes. Les matériaux utilisés pour la turbine 
et les compresseurs sont tirés de la turbine 40W fournie dans SimaPro. On prend le même 
ratio de matériaux. La démarche complète est donnée à l'annexe B.   











Fonte 3290 Cast iron, at plant/RER U 1500 
Cuivre 5555 




Fonte 640 Cast iron, at plant/RER U 200 
Électricité 4875 MWh Électricité QC N/A 
Turbine 
Cuivre 515,04 





regional storage/RER U 
1500 
Caoutchouc 14,42 





mix, wrought alloy, at 
plant/RER U 
1500 
Fonte 2472,19 Cast iron, at plant/RER U 1500 
Inox 1895,34 






Électricité QC N/A 




Fonte 1750 Cast iron, at plant/RER U 1500 
Cuivre 1523 
Copper carbonate, at 
plant/RER U 
1500 
Compresseurs Cuivre 515.0 
Copper, at regional 
storage/RER U 
1500 





regional storage/RER U 
1500 
Caoutchouc 14.4 




Aluminium, production mix, 
wrought alloy, at 
plant/RER U 
1500 
Fonte 2472.2 Cast iron, at plant/RER U 1500 
Inox 1895.4 






Électricité QC N/A 










Fonte 400 Cast iron, at plant/RER U 200 
Électricité 468 MWh Électricité QC N/A 
 
8.4 Résultats et Interprétation 
8.4.1 Validation de l'inventaire 
On valide les données de l'inventaire avec le ratio des grammes de CO2 équivalent sur le 
nombre de MJ d'énergie non renouvelable consommé. Pour le faire, on utilise Impact 2002+, 





Figure 8.4 - Validation de l'inventaire 
On remarque que le ratio du système 1 est plus élevé (environ 125) que pour le système 2 
(environ 55). La principale raison est que seul le système 1 nécessite du béton, et que ce 
matériau a un ratio plus élevé que la majorité des autres matériaux. Le ratio du système 2 se 
situe quant à lui dans la moyenne des matériaux. 
8.4.2 Comparaison des 2 systèmes (1 système 1 et 2 systèmes 2) 
8.4.2.1 Mid-point, impact 2002+ 
La Figure 8.5 montre les résultats pour la phase de caractérisation des 2 systèmes. On y voit 
clairement que le système 1 est plus dommageable, et ce même si le 2e système est compté 
deux fois (pour égaler le total de 30 ans du système 1). 




Figure 8.5 - Caractérisation, comparaison des 2 systèmes 
8.4.2.2 End point, impact 2002+ 
L'étude d'impact (end point) permet encore une fois de voir que le système 1 est largement 
plus dommageable pour l'environnement que le système 2. La plus grande différence se situe 
au niveau des changements climatiques. 
 




8.4.3 Analyse de chacun des systèmes 
8.4.3.1 Système 1 
Mid point, pour 1 système (30 ans) 
Lorsqu'on analyse la caractérisation du système 1, on remarque que c'est la production qui est 
en cause la majeure partie du temps, suivi par la fin de vie (voir Figure 8.7). La phase 
d'utilisation n'engendre qu'une très faible partie des dommages. 
 
Figure 8.7 - Caractérisation du système 1 
End point (dommage SM, QE, CL, RE), pour 1 système (30 ans) 
L'étude d'impact du système 1 indique la même chose que la caractérisation, soit que ce sont 
les phases de production et de fin de vie qui sont les plus dommageables pour l'environnement 
(voir Figure 8.8). 




Figure 8.8 - Étude d'impact du système 1 
8.4.3.2 Système 2 
Mid point, pour 2 systèmes (30 ans) 
L'analyse de la caractérisation du système 2 révèle que, contrairement au système 1, c'est la 
phase d'utilisation qui est la plus dommageable pour la grande majorité des impacts 
intermédiaires (voir Figure 8.9). La fin de vie est la plus dommageable dans une seule 
catégorie, soit l'«aquatic ecotoxicity», et ceci est causé principalement par le fluide R245fa. La 
production est la plus dommageable pour 3 catégories, soit la toxicité humaine (non 





Figure 8.9 - Caractérisation du système 2 
End point (dommage SM, QE, CL, RE), pour 2 systèmes (30 ans) 
L'étude d'impact du système 2 indique environ la même chose que la caractérisation (voir 
Figure 8.10). La phase d'utilisation est en effet la plus dommageable pour 3 des 4 catégories 
de dommage, alors que la production est la plus dommageable pour une seule catégorie, soit la 
qualité des écosystèmes.   
 
Figure 8.10 - Étude d'impact du système 2 
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8.4.4 Analyse de contribution 
8.4.4.1 Système 1 
Mid point  
Le Tableau 8-4 montre les processus, les substances, les composantes, ainsi que les sous-
composantes qui sont principalement responsables de chacune des catégories d'impact. On 
remarque que l'excavation des tranchées, et le béton du réservoir sont les deux sous-




























































Composante Réservoir Échangeurs Réservoir Tuyaux Réservoir 
Sous-
composante 













Processus Fin de vie Production Production Production Production 
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End point (dommage SM, QE, CL, RE) 
Le Tableau 8-5 montre les processus et les substances responsables de la majeure partie de 
chacun des dommages. La composante qui libère la plus grande quantité de cette substance y 
est aussi montrée. 
Tableau 8-5 - Processus, substance et composante responsable contribuant le plus à chacun des 
impacts, système 1 
Catégorie Human health 
Ecosystem 
quality 
Climate change Resources 
Processus Fin de vie Production Production Production 
Substance Nitrogen oxides Aluminium Carbon dioxide 
Oil, crude, in 
ground 









La Figure 8.11 montre le fait que le béton est vraiment le matériau le plus dommageable lors 
de la production du réservoir. La Figure 8.12 montre que pour la production des tuyaux, c'est 
l'excavation des tranchées pour les enfouir dans le sol qui est le plus dommageable. La Figure 
8.13 montre que pour la fin de vie des tuyaux, c'est encore l'excavation des tranchées pour 





Figure 8.11 - Étude d'impact, production du réservoir 
 
Figure 8.12 - Étude d'impact, production des tuyaux 
 




Figure 8.13 - Étude d'impact, fin de vie des tuyaux 
8.4.4.2 Système 2 
Mid point 
Le Tableau 8-6 montre les processus, les substances, les composantes, ainsi que les sous-
composantes qui sont principalement responsables de chacune des catégories d'impact. On 
remarque que l'utilisation des compresseurs de la PAC est la plus dommageable. La 
production de l'évaporateur de l'ORC est responsable de la majorité des dommages pour 3 
catégories, soit la toxicité humaine (non cancérigène), l'écotoxicité terrestre et l'eutrophisation 
aquatique. La fin de vie de l'évaporateur est quant à elle principalement responsable pour les 































Composante PAC ORC PAC PAC PAC 
Sous-
composante 



















Aluminium Oxyde d'azote 
Emprunte du 
réseau routier 
Composante PAC ORC ORC PAC PAC 
Sous-
composante 
























Composante PAC ORC PAC PAC PAC 
Sous-
composante 
Compresseurs Évaporateur Compresseurs Compresseurs Compresseurs 
*Composés organiques volatils non méthaniques 
End point (dommage SM, QE, CL, RE) 
Le Tableau 8-7 montre les processus et les substances responsables de la majeure partie de 
chacun des dommages. La composante qui libère la plus grande quantité de cette substance y 
est aussi montrée. 
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Tableau 8-7 - Processus, substance et composante responsable contribuant le plus à chacun des 













Aluminium Dioxyde de carbone Uranium 
Composante PAC ORC PAC PAC 
Sous-
composante 
Compresseurs Évaporateur Compresseurs Compresseurs 
8.4.4.3 Discussion sur la différence entre les 2 systèmes  
Les résultats démontrent que le système 1 est beaucoup plus dommageable que le système 2. 
Ceci est en grande partie dû au fait que le système 1 contient du béton (dans le réservoir 
thermique). Le béton est responsable d'une grande partie des émissions mondiales de CO2. Ces 
émissions sont le résultat de 2 phénomènes. Le premier phénomène est le fait qu'on doive 
chauffer la roche calcaire lors du processus de fabrication du béton. Ce chauffage est 
généralement effectué avec des combustibles fossiles. Le deuxième phénomène est la 
décarbonatation de cette roche lors de son chauffage. Il se produit alors la réaction chimique 
suivante : 
23  Chaleur  COCaOCaCO   
La quantité de CO2 dégagé lors de cette réaction s'ajoute à celle générée lors de la combustion 
des combustibles fossiles. 
Un autre facteur faisant en sorte que le système 1 est de loin plus dommageable que le système 
2 est qu'il faille creuser une très longue tranchée pour lier l'aluminerie à la laiterie. Cette 
opération nécessite l'utilisation de machinerie lourde. 
Le système 2 utilise beaucoup moins de matériaux. La construction d'une dalle de béton pour 
supporter l'ORC et la PAC a été ignorée. Ce choix s'explique par le fait que les dalles de 
support pour les échangeurs du système 1 n'ont pas été considérées. Si des dalles de béton 
devaient être construites sous l'ORC et la PAC, les dommages liés au système 2 seraient 




L'utilisation est le processus le plus dommageable du système 2. Ceci semble être logique, 
puisque la PAC consomme énormément d'électricité; ce sont les compresseurs qui permettent 
d'augmenter la température et la pression du fluide moteur qui, par la suite, transfère cette 
énergie à l'eau de la laiterie. On remarque aussi à travers les résultats que la construction de 
l'évaporateur est le processus qui est le plus dommageable pour l'ORC. Ceci semble logique 
puisque l'évaporateur est beaucoup plus gros que le condenseur. Ceci s'explique par le fait que 
l'évaporateur est de type gaz/liquide, alors que le condenseur est de type liquide/liquide. Les 
gaz ayant un coefficient de transfert thermique plus faible que les liquides, il faut une plus 
grande surface d'échange thermique pour la même quantité de chaleur transférée. 
8.4.4.4 Discussion sur l'allocation du système 2 
La consommation électrique des compresseurs est le processus le plus dommageable pour 
l'environnement dans le système 2. La provenance de cette électricité a donc un impact 
important sur les résultats.  
La Figure 8.14 montre la différence d'impact entre l'électricité produite à partir de barrages 
hydroélectriques (comme au Québec) et l'électricité produite principalement à partir de 
charbon (Electricity, hard coal, at power plant/US U). On remarque la nette augmentation des 
dommages. Ceci indique que les résultats obtenus sont intimement liés à l'emplacement 
géographique du système, plus que n'importe quel autre facteur (tels le transport des 
composantes, la quantité de matériaux utilisés, etc.). Ceci est aussi dû au fait que le système a 
relativement une longue durée de vie (15 ans). 




Figure 8.14 - Hydroélectricité vs charbon 
L'autre réflexion qui peut être faite lorsqu'on analyse le système 2 concerne l'effet du couplage 
entre l'ORC et la PAC. Comme première analyse, on a considéré que l'électricité produite par 
l'ORC est envoyée dans le réseau électrique québécois, et que la PAC consomme de 
l'électricité qui provient de ce même réseau hydroélectrique. Dans cette hypothèse, il revient 
au consommateur de l'électricité produite par l'ORC d'inclure dans ses analyses les impacts 
environnementaux engendrés par la création de cette électricité. Cela s'apparente au papier 
recyclé, où c'est à l'utilisateur du papier recyclé de tenir compte de la fin de vie du papier de 
première génération, alors que l'utilisateur du papier de première génération ne considère pas 
la fin de vie de son papier. Dans le cas de notre PAC, on considère que l'électricité 
consommée n'est pas influencée par l'ajout de l'électricité produite par l'ORC, puisque la 
quantité ajoutée sur le réseau par l'ORC est très faible par rapport à la quantité d'énergie 
produite par les barrages hydroélectriques. 
Le système 2 est un système multifonctionnel qui produit à la fois de l'électricité et de l'eau 
chaude. Une part des impacts est causée par la production d'électricité, et l'autre part est causée 
par la production d'eau chaude. La bonne façon de traiter ce problème est d'avoir recours à 
l'allocation, ce qui n'a pas été fait jusqu’ici. Ceci fait en sorte que les résultats obtenus pour le 
système 2 sont surestimés. Étant donné que les impacts sur l'environnement du système 2 
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facteur critique. Dans ce rapport on se contente de souligner ce fait, afin qu'il soit traité 
correctement dans de futures analyses.   
8.4.5 Analyse de sensibilité 
8.4.5.1 Impact 2002+ vs TRACI 
Le Tableau 8-8 montre les résultats obtenus avec la méthode d'analyse IMPACT2002+ et ceux 
obtenus avec la méthode TRACI 2. On remarque que les résultats sont assez similaires pour 
les catégories d'impact communes aux deux méthodes d'analyse. Le système 1 reste de loin le 
plus dommageable dans toutes les catégories d'impact. 
Tableau 8-8 - Impact 2002+ vs TRACI 2 (%) 
 
La Figure 8.15 montre ces résultats, mais sous forme graphique. 
Système 1 Système 2 Système 1 Système 2
Carcinogens 100.0 7.7 100.0 7.3
Non-carcinogens 100.0 3.8 100.0 6.4
Ozone layer depletion 100.0 1.1 100.0 1.1
Aquatic eutrophication 100.0 7.5 100.0 5.3
Global warming 100.0 0.8 100.0 0.8
Respiratory inorganics 100.0 1.4 na na
Respiratory organics 100.0 0.8 na na
Ionizing radiation 100.0 4.1 na na
Aquatic ecotoxicity 100.0 15.8 na na
Terrestrial ecotoxicity 100.0 4.8 na na
Terrestrial acid/nutri 100.0 0.8 na na
Land occupation 100.0 2.8 na na
Aquatic acidification 100.0 1.3 na na
Non-renewable energy 100.0 1.8 na na
Mineral extraction 100.0 23.3 na na
Smog na na 100.0 0.7
Acidification na na 100.0 1.2
Respiratory effects na na 100.0 3.5
Ecotoxicity na na 100.0 7.9
Catégorie d'impact
Impact 2002+ TRACI




Figure 8.15 - Impact 2002+ vs TRACI 2 
8.4.5.2 Transport 
On s'intéresse ici au transport des composantes du système 2. La question qu'on se pose est :  
Est-ce que l'augmentation des distances parcourues dans le transport des pièces du 
système 2 peut faire en sorte que les impacts soient aussi grands que ceux du système 1 ? 
Pour répondre à cette question, on prend comme hypothèse que les pièces principales (turbine, 
compresseurs et échangeurs de chaleur) sont construites en Chine. Le transport se fait par 
cargo sur une distance de 9200 km entre Shanghai et Vancouver, puis par train de Vancouver 
à Montréal sur une distance de 4500km. On rappelle ici qu'on avait d'abord pris comme 
hypothèse que les pièces principales étaient transportées dans un rayon 1500 km de Montréal 





Figure 8.16 - Analyse de sensibilité (transport) pour la caractérisation du système 2, phase 
Production 
 
Figure 8.17 - Analyse de sensibilité (transport) pour les dommages du système 2, phase 
Production 
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On remarque que même si les pièces viennent de plus loin, le mode de transport (cargo+train) 
fait en sorte que les impacts environnementaux sont plus faibles. On peut en conclure que le 
mode de transport par camion est l'un des plus dommageables, et que le premier scénario 
(camion) était l'un des pires. À la question posée précédemment, la réponse est non. 
8.5 Critique d’une ACV 
8.5.1 Système 1 
Aucune étude d'ACV n'a été trouvée pour le système 1. 
8.5.2 Système 2 
Aucune étude d'ACV d'un système couplant à la fois un ORC et une PAC n'a été trouvée. 
Toutefois, plusieurs études traitent ces deux composantes séparément. Voici donc deux études, 
l'une pour le cycle ORC, et l'autre pour la PAC, qui ont été retenues et que dont nous 
comparons les résultats avec ceux que nous avons obtenus. 
8.5.2.1 ORC 
Lijun Bai, un étudiant à la «Norwegian University of Science and Technology», a fait un 
mémoire de maîtrise intitulé «Life Cycle Assesment of Electricity Generation from Low 
Temperature Waste Heat» [Bai (2012)]. Dans ce travail, l'étudiant compare l'impact 
environnemental de différents cycles de Rankine organique, en fonction de la puissance du 
cycle et du type de fluide moteur utilisé (NH3, R134a, CO2 et n-Pentane).   
Comparaison des données utilisées 
Le cycle étudié par Bai ressemble beaucoup à celui présentement à l'étude, au sens où tous 
deux comporte les quatre composantes de base (pompe, évaporateur, turbine et condenseur, 
voir la Figure 8.18), leurs caractéristiques concernant le type de fluide moteur utilisé, la 
pression, la température, et la dimension sont sensiblement égaux. Ces derniers sont 








Figure 8.18 - Dimensions et composantes du cycle ORC de Bai 
Comparaison des résultats 
Ci-dessous se trouve les graphiques répertoriant les résultats de l’OCR système 2 et de l’OCR 
« Bai ». 
 
Figure 8.19 - Histogramme des résultats pour la production de l'ORC de Bai. 




Figure 8.20 - Histogramme des résultats pour l'ORC du système 2 
La seule catégorie similaire qu'on retrouve dans l'analyse de Bai est « Climate Change ». La 
comparaison des résultats sera donc faite seulement en fonction de cette catégorie. On 
remarque que dans les deux modèles étudiés, le fluide moteur et la pompe jouent un rôle très 
faible sur l’impact environnemental, contrairement à la turbine, qui quant à elle est le 
composant au plus fort dommage. Jusqu’à présent la similarité des résultats témoigne de la 
bonne concordance des résultats avec ceux de Bai. 
Dans l’OCR système 2, l’évaporateur à un impact plus important que le condenseur 
contrairement au système OCR de Bai. Cette différence est due à la dissimilitude entre les 
phases des deux systèmes. La phase gaz/liquide de notre système nécessite une plus grande 
surface d’échange au sein de l’évaporateur alors que le système OCR de Bai fonctionne en 
phase liquide/liquide, d’où cette différence. 
8.5.2.2 PAC 
L'ACV menée par Nitkiewicz et Sekret (2012) est utilisée afin de comparer les résultats 
obtenus pour la PAC. Elle traite des pompes à chaleur électrique (à compresseur électrique), 
des pompes à chaleur par absorption et des chaudières à gaz naturel. 
Comparaison des données utilisées 
Les températures sources de l’étude comparative sont inférieures à 20°C, le débit est de 




la nôtre, mais comprend de grandes similitudes et prend en compte les variations de la 
température extérieure jusqu’à -20°C. La puissance de la pompe est de 400kW. 
La méthodologie de l'évaluation du cycle de vie est définie par l'ISO 14044 norme qui 
comprend quatre phases d'études ACV: 
- La phase de définition des objectifs et la portée, 
- La phase d'analyse de l'inventaire, 
- La phase d'évaluation de l'impact, 
- La phase d'interprétation. 
La méthode utilisée pour l'évaluation du cycle de vie est l'éco- indicateur '99. La base de 
données utilisée est Ecoinvent 2.0 life cycle inventory database pour Sima Pro 7.3.2 Le 
point clé de cette étude est fondé sur la variation du mix d’électricité. 
La valeur de la consommation d'électricité est exprimée en quantité d'électricité en GJ 
nécessaire pour produire 1GJ de chaleur. Les niveaux des indicateurs de l'ACV ont été évalués 
sur la base de la méthode Eco Indicator'99. 
Voici les données d'inventaire utilisées pour la pompe électrique :  
 
Nota : il n’y a pas d’information concernant la fin de vie. 
Le fluide utilisé pour la pompe électrique est R134A (1,1,1,2-Tétrafluoroéthane), fluide qui a 
été interdit depuis le protocole de Montréal à cause de son impact sur l’effet de serre. Ce fluide 
reste proche de celui qui est utilisé dans la présente étude (R245fa). 
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Tableau 8-10 - Comparaison des caractéristiques de la PAC du système 2 et de celle de 
Nitkiewicz et Sekret (2012) 
  PAC système 2 PAC article 
Réfrigérant R245fa R134a 
Température ciblée 70°C 50°C 
Pays Canada Pologne 
Puissance 1105kW 400kW 
Production 
électrique Hydro Charbon 
Débit 36m³/h 24m³/h 
Phases liquide/liquide liquide/liquide 
Méthode Impact 2002+ Eco indicateur 99 
Comparaison des résultats 
Les dommages sur la santé humaine sont élevés avec l’utilisation de la pompe à chaleur 
électrique due à la consommation d'électricité relativement élevée. 
Dans la Figure 8.21 les dommages au cours d'une phase de production et d’une phase de 
fonctionnement de 10 ans sont comparés. Il est clairement démontré que l'impact 
environnemental de la construction des installations est relativement faible par rapport à leur 





Figure 8.21 - Comparaison des impacts lors de la production et de l'utilisation pour les 
différents types de pompe à chaleur étudiés 
La  Figure 8.22 montre les résultats que obtenus pour le système 2. On note la ressemblance 
avec les résultats de l'article. On remarque que les impacts liés à la phase production sont plus 
grands par rapport à l'utilisation que les résultats de l'article. Ceci est la conséquence de 2 
choses : 1) les résultats à la Figure 8.22 incluent l'ORC et 2) on utilise l'hydroélectricité plutôt 
que le charbon. Finalement, la ressemblance entre les résultats porte à croire que les calculs 
effectués pour estimer l'inventaire du système 2 sont assez bons. 
 
Figure 8.22 - Impacts des différentes phases du cycle de vie pour le système 2 
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Conclusion de l'analyse critique de la PAC 
L'impact environnemental de pompe à chaleur électrique dépend strictement de son efficacité 
et du mode de production d'électricité. Plus le coefficient de performance (COP) est élevé, 
moins il y aura de consommation et de production d'électricité. Dans des conditions 
polonaises, où l'électricité est générée à 90 pour cent à partir du charbon, les dommages pour 
la santé humaine sont importants. On peut ainsi grandement diminuer l’impact sur la santé 
humaine avec l’utilisation de l’énergie hydraulique québécoise. L’utilisation d’énergie 
renouvelable diminue l’impact environnemental de la pompe à chaleur électrique. La 
spécificité de l'évolution des indicateurs d'impact et les dommages dépendra de la structure de 
l'électricité de mélange. Les résultats de cette étude viennent appuyer nos résultats trouvés 
avec Sima Pro.  
8.6 Conclusions et études futures 
La présente analyse a fait ressortir le fait que le système 1 est beaucoup plus néfaste pour 
l'environnement que le système 2, surtout en raison de la présence de béton et de la grande 
quantité de terre qui doit être excavée. La phase la plus dommageable pour le système 2 est 
quant à elle la phase d'utilisation. Les résultats du système 2 sont ainsi intimement liés à la 
manière dont l'électricité est produite (hydroélectricité, nucléaire, charbon, etc.). 
Comme il s'agit de deux systèmes de valorisation de chaleur hypothétiques (qui n’ont pas été 
construits encore), les résultats sont intimement liés aux choix de conception qui ont été faits 
pour estimer l'inventaire des matériaux nécessaires. Des composantes pourraient avoir été 
omises par mégarde par exemple. Le système 2 ne comportait pas de dalles de béton, mais 
l'ingénieur chargé de sa conception pourrait décider d'installer des dalles de béton sous l'ORC 
et la PAC. Ceci aurait pour effet d'augmenter l'impact environnemental du système 2. Il faut 
aussi se pencher sur la question des rejets thermiques. Comment intégrer les rejets thermiques 
en rivière du système 2 ? Voilà une question qui devra être répondue dans les analyses futures. 
Nous avons vu que le système 2 est en fait un système multifonctionnel puisqu'il produit à la 
fois de l'eau chaude et de l'électricité. Les impacts sur l’environnements liés à la production 
d'eau chaude ont été surestimés dans cette étude puisqu'aucune allocation n'a été faite. Ceci 




Les analyses de sensibilités ont démontré que les résultats restent approximativement les 
mêmes, que l'on choisisse la méthode d'analyse IMPACT2002+ ou TRACI2. De plus, le 
transport n'est pas un facteur critique dans les résultats d'analyse. 
Les analyses comparatives ont permis de démontrer que les choix de conception et les 
méthodes utilisées pour estimer l'inventaire du système 2 sont valides. On fait cette déduction 
en raison de la ressemblance entre nos résultats et ceux de deux analyses scientifiques. Aucune 
analyse comparative n'a été faite pour le système 1. 
En plus des recommandations énumérées ci-dessus, les futures analyses pourraient intégrer des 
études paramétriques. Dans la présente étude, la longueur des tuyaux, le volume du réservoir, 
la puissance du ORC et de la PAC et les débits (pour ne nommer que ceux-là) étaient tous des 
paramètres qui ont été fixés arbitrairement aux fins du projet. Il serait intéressant d'avoir les 






ANNEXE A – INVENTAIRE DU SYSTÈME 1 
Cette section détaille les calculs effectués pour estimer les quantités de matériaux et 
d’électricité utilisés dans les phase de fabrication, d’utilisation et de fin de vie du système 1. 
Le système 1 est composé de 5 éléments principaux : les échangeurs de chaleur, les pompes, le 
réservoir thermique, la tuyauterie et le fluide caloporteur (l'eau glycolée). Les hypothèses et 
les calculs pour déterminer la quantité de matériaux et d'électricité utilisés dans chacun de ces 
éléments sont détaillés dans les sous-sections suivantes.  
A.1  Échangeurs de chaleur 
Les échangeurs de chaleur sont tous deux de type tubes et calandre. Le nombre de passes dans 
la calandre est fixé à 1 puisque cette configuration est la plus simple et la moins chère. Le 
courant froid (l’eau glycolée) entre à une extrémité de l’échangeur et passe par de petits tubes 
en cuivre de faible épaisseur, et ressort par l’autre extrémité de l’échangeur à une température 
plus élevée. Le courant chaud (l’air) entre d’un côté de l’échangeur, circule autour des petits 
tuyaux et ressort de l’autre côté de l’échangeur à une température plus faible. La Figure A.1 
montre une vue de coupe d’un tel échangeur.  




Figure A.1 - Vue de coupe d’un échangeur de chaleur à tubes et calandre avec 1 passe 
[COMSOL BLOG] 
Il est important que les petits tuyaux aient une conductance thermique élevée afin de 
maximiser le transfert thermique entre les deux fluides. Un bon matériau pour ce genre 
d’application est le cuivre. On suppose que la calandre est quant à elle composée de fonte, et 
que sa paroi est d’une épaisseur de 10 mm. 
Cuivre 
La quantité de cuivre est déterminée par la surface d’échange thermique de chaque échangeur. 
On trouve la surface d’échange thermique à l’aide de l’équation suivante :  
lmTUAQ   
Où  
 Q :   uantité d’énergie échangée (W) 
 A : Surface de d’échange thermique (m²) 
 U :  Coefficient de transfert thermique global (W/m²K) 




La différence de température logarithmique lmT  se calcule ainsi :   




























 inHT ,  :   Température du courant chaud à l’entrée de l’échangeur 
 outHT ,  :  Température du courant chaud à la sortie de l’échangeur 
 inCT ,  :   Température du courant froid à l’entrée de l’échangeur 
 outCT ,  :  Température du courant froid à la sortie de l’échangeur 
On rappel ici que ces températures ont été calculées avec le logiciel TRNSYS. 





 ih  :   Coefficient de transfert thermique intérieur au tube 
 oh  :   Coefficient de transfert thermique extérieur au tube 
Ces coefficients de transfert dépendent de plusieurs facteurs, dont la rugosité de surface des 
tubes, la viscosité des fluides, leur conductivité thermique, leur phase (liquide ou gazeuse), 
l’encrassement de l'échangeur, etc. On a généralement recours à des corrélations empiriques 
pour déterminer les valeurs des coefficients de transfert thermique. Les valeurs utilisées ici 
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Tableau A.1 - Caractéristiques thermique des échangeurs du système 1 







lmT  (K) A (m²) 
1 8550 5000 100 98 21.8 4002 
2 6720 5000 5000 2500 29.2 92 
 
On suppose que les tubes en cuivre sont d'une longueur de 5 m, d'un diamètre de 2 cm, d'une 
épaisseur de 2 mm, et sont espacés de 2 cm les uns des autres. La surface d'échange d'un tuyau 
de cuivre est donc : 
2314.000.502.0 mmmDLAtuyau    
Le nombre de tuyaux nécessaire à chacun des échangeurs de chaleur est : 
Tableau A.2 - Nombre de tuyaux de cuivre par échangeur 
Échangeur A (m²) Nb 
tuyaux 
1 4002 12745 
2 92 293 
 
En tenant compte que l'épaisseur des tuyaux est de 2 mm, on trouve le volume de la façon 
suivante (équation approximative, mais valable pour de faibles épaisseurs par rapport au 
diamètre) : 
³000628.00.002m5.00m0.02m mVtuyau    
Le volume total de cuivre pour chaque échangeur est : 




³18.0293³000628.02 mmV   
Soit un total de 8.18 m³ de cuivre. 
Fonte 
La calandre des échangeurs est faite de fonte. Pour calculer la quantité de fonte nécessaire, on 
doit d'abord déterminer les dimensions externes de la calandre. 
On remarque que le nombre de tuyaux nécessaire à l'échangeur 1 est beaucoup plus élevé que 
pour l'échangeur 2. Ceci est normal puisque dans l'échangeur 1, le courant chaud est l'air, et les 
gaz ont un coefficient de transfert thermique beaucoup plus faible que les liquides, d'où une 
surface d'échange plus grande. Un échangeur de chaleur composé de 12745 tuyaux serait trop 
gros. Pour cette raison, on utilise plutôt 6 échangeurs de chaleur composés chacun de 2125 
tuyaux (soit 667 m² par échangeur). 
Pour faciliter le calcul des dimensions externes de la calandre, on simplifie la section de 
l'échangeur de chaleur à un carré plutôt qu'à un cercle (voir Figure A.2). 
 
 
Figure A.2 - Simplification de la section de l'échangeur (le nombre de tuyaux n'est pas 
exact) 
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On rappelle ici que chaque petit tuyau de cuivre a 2 cm de diamètre, et qu'ils sont espacés de 
2 cm les uns des autres. La calandre doit être un peu plus longue que les tuyaux. On prend 
comme hypothèse qu'elle a une longueur de 6 mètres. Les dimensions des calandres sont 
données au Tableau A.3.  
Tableau A.3 - Dimensions extérieur des échangeurs 
Échangeur Nb 
tuyaux 
D (m) L (m) 
1 (6 fois) 2125 1.86 6.00 
2 293 0.70 6.00 
 
Maintenant qu'on connaît les dimensions des calandres, on peut calculer le volume de la fonte. 
En supposant que la calandre fait 6 mètres de long, on a : 
  m³ 12.3m 0.01m 1.86m 1.862m 60.01mm 1.86461 V  
m³ 18.0m 0.01m 0.70m 70.02m 60.01mm 70.042 V  
Soit un total de 3.30 m³ de fonte. 












Fonte 3.30 7000 23100 Cast iron, at plant/RER U 1500 






Très peu de données sont disponibles concernant les matériaux composants une pompe. On 
sait toutefois que le bâtit d’une pompe est généralement fait de fonte moulée. On estime le 
poids d'une pompe de 200kW à 2000kg, et le poids d'une pompe de 20kW à 500kg. Ces 
mesures sont bien entendu approximatives. Après les premières analyses dans SIMAPRO, on 
réévaluera la pertinence d'obtenir des données plus précises si la pompe se révèle être un 
facteur déterminant dans l'impact environnemental du système.   
Électricité 
d'une pompe de 200kW à 2000kg, et le poids d'une pompe de 20kW à 500kg. Ces mesures 
sont bien entendu approximatives. Après les premières analyses dans SIMAPRO, on 
réévaluera la pertinence d'obtenir des données plus précises si la pompe se révèle être un 
facteur déterminant dans l'impact environnemental du système.   
L'électricité consommée par la pompe est calculée en tenant compte des pertes de charge dans 
les tuyaux. Les étapes à suivre pour le calcul de la puissance électrique sont les suivantes : 
1. Calculer le nombre de Reynolds de l'écoulement : 
 





































2. Calculer le facteur de friction f : 
 
On prend la rugosité de surface pour de la nouvelle fonte («new cast iron»), tiré du 
livre «Fluid Mechanics» : 
mm26.0  
 L'équation du coefficient de friction est : 







































On trouve f (par itération) : 
01934.0f  
































































mh f 82.71  
4. Calculer les pertes totales du système htot, incluant les pertes singulières (dues aux valves, 
aux changements de diamètres, etc.) : 
Comme le tuyau contiendra une quantité inconnue (le design détaillé n'est pas fait) de 
valves, de rayon de courbure, de changement de diamètre, etc., on fixe arbitrairement 
la valeur des pertes de charge singulières à 15 mètres.  
mhm 15  
mmmhhh mftot 82.861582.71   
5. Calculer la différence de pression entre l'entrée et la sortie du tuyau, en incluant les 
différences d'élévation : 




















P   
6. Calculer la puissance de la pompe, en tenant compte de son efficacité : 























kW 159P   
On arrondit cette valeur à 200 kW. 
















kWQtot 3052512200   
MWhQtot 18720  
On estime que la petite pompe consomme quant à elle 20kW en continu, soit une quantité 






kWQtot 303652420   
MWhQtot 5256  
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La quantité d'électricité nécessaire pour les deux pompes est donc de 18720+5256=23976 
MWh. 












Fonte 0.36 7000 2500 Cast iron, at plant/RER U 1500 
 
Tableau A.6 - Quantités d'électricité pour les 2 pompes 
Flux entrant Quantité (MWh) SIMAPRO 
Électricité 23 976 Électricité QC 
 
A.3 Réservoir thermique 
Le réservoir thermique a une capacité de 500 m³, est de forme cylindrique et est fait de béton 
armé. Son diamètre est de 12 m, sa hauteur de 4.5 m et l’épaisseur de sa paroi en béton est de 
0.2 m. Celui-ci repose sur une dalle carrée en béton armé de 14 m de côté et d’une épaisseur 
de 0.3 m. Afin de minimiser les pertes thermiques du réservoir, celui-ci est isolé à l’aide de 
laine minérale d’une épaisseur de 10cm, et est enfoui à une profondeur de 6,80 m par rapport 
au terrain naturel. Un regard  composé de margelles en béton préfabriqué est installé sur le 
dessus du réservoir afin de permettre son accès. Les Figure A.3 et Figure A.4 montre en détail 
les dimensions du réservoir. Celles-ci sont utilisées pour déterminer la quantité de matériaux 





Figure A.3 - Vue en plan du réservoir thermique (dimensions en cm) 
 
Figure A.4 - Vue en coupe du réservoir thermique (dimensions en cm) 
Acier 
L’estimation de la quantité d’acier d’armature au niveau du radier et du réservoir a été établie 
sur des sources fiables (voir tableau des références ci-dessus) : 10kg/m2 de treillis soudé et 
10kg/mètre linéaire  pour chaînages horizontaux, aciers supérieurs des voiles. 
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Les quantités d'acier d'armature utilisées pour la dalle de béton et le réservoir sont calculées en 
fonction du ratio «kg d'armature par m² de béton». Ces ratios et leur référence sont donnés au 
Tableau A.7. 
Tableau A.7 - Quantité de matériaux 
Matériau Quantité (kg/m²) Référence 
Armature dalle de béton 10 http://polyvert.u-strasbg.fr/ratiosaciers.htm 
Armature réservoir 10 http://polyvert.u-strasbg.fr/ratiosaciers.htm 
 
- Armature dalle de béton 




10m²196   
- Armature réservoir 

















10395.8m²   
La quantité totale d'acier est donc de 5918 kg. 
Béton 
- Dalle de béton 

















2500³9.33   
- Regard 
 uatre margelles  en béton armé seront utilisées pour  réaliser le regard d’accès. Le masse 
unitaire est de 490 kg. Cette donnée provient du lien suivant : http://chaux-de-
contern.lu/upload/modeles/1/268.pdf . 
kgkgMasse 1960unités 4490   
La quantité totale de béton est donc 233 785 kg. 
Laine minérale 




m²7015.47.37  mmSurface  




5017m³   
Terre excavées 
2142m³6.80m17.75m17.75m Volume  
kg 486 963 3
m³
kg
18502142m³ Masse  







Acier 5918 Building, hall, steel construction/CH/I U 1500 
Béton 233 785 Concrete, normal, at plant/CH U 200 
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Laine minérale 850 











Les tuyaux sont en fonte ductile et sont recouverts de laine minérale d’un pouce d’épaisseur 
pour limiter les pertes thermiques vers le sol. Ils sont enfouis à une profondeur de 6 pieds afin 
d’être sous la ligne de gel. La  
- Vue en coupe des tuyaux (dimensions en mm) 
 montre une vue de coupe des tuyaux enfouis. La Figure A.5 montre les dimensions des 
tuyaux. Les tuyaux sont installés dans un lit de sable d'environ 45 cm d’épaisseur, et sont 
recouverts par environ 1.35 m de terre. 
 





Figure A.6 - Dimensions des tuyaux (dimensions en mm) 
On estime la quantité de matériaux de la manière suivante. 
Fonte 
    3
22

















    3
22



















m 1336.1  25000
4
0.34m





  16200.0m³  500036.144.01.80m Volume  mmm  
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53.7 7800 418860 




129.0 50 6450 
Disposal, building, mineral wool, to 
final disposal/CH U 
200 






Excavation, hydraulic digger/RER U 
0 
 
A.5 Fluide caloporteur 
La quantité d'eau nécessaire correspond au volume que peuvent contenir les tuyaux et le 
réservoir de 500 m³. Le pourcentage d'eau est 70% et le pourcentage d'éthylène glycol est 























































Eau 860.76 998 859 038 Water, deionised, at plant/CH U 10 
Éthylène glycol 368.90 1113.5 410 770 Ethylene glycol, at plant/RER U 200 
 
A.6 Tableau récapitulatif du système 1 












Fonte 23 100 Cast iron, at plant/RER U 1500 34 650 
Cuivre 73 293 
Copper carbonate, at plant/RER 
U 
1500 110 000 
Pompes 








Building, hall, steel 
construction/CH/I U 
1500 8877 
Béton 233 785 Concrete, normal, at plant/CH 200 46 757 




Laine minérale 850 
Disposal, building, mineral 
wool, to final disposal/CH U 
200 170 
Terre excavée 3 963 486 





Fonte ductile 418 860 Cast iron, at plant/RER U 1500 628 290 
Laine minérale 6450 
Disposal, building, mineral 
wool, to final disposal/CH U 
200 1290 
Sable 2 404 980 Sand, at mine/CH U 10 24 050 










Ethylene glycol, at plant/RER U 200 82 154 
 
  
ANNEXE B – INVENTAIRE DU SYSTÈME 2 
Cette section détaille les calculs effectués pour estimer les quantités de matériaux et 
d’électricité utilisés dans les phases de fabrication, d’utilisation et de fin de vie du système 2. 
B.1  Cycle de Rankine organique 
B.1.1 Échangeurs de chaleur 
Le principe de calcul pour les échangeurs de chaleur du système 2 est le même que celui 
utilisé pour le système 1. Le cycle de Rankine organique comprend 2 échangeurs : 
l'évaporateur et le condenseur. La construction de ces échangeurs reste la même, c'est-à-dire 
de type tubes et calandre à 1 passe, et les matériaux sont les mêmes, c'est-à-dire des tubes en 
cuivre de 5 mètres de longueur et une calandre en fonte de 6 mètres de longueur.  
Cuivre 
Dans le condenseur, il y a condensation de la vapeur de fluide moteur, et augmentation de la 
chaleur latente du côté de l'eau. Les coefficients de transfert thermiques pour ces cas sont les 
suivants : 
Tableau B.1 - Caractéristiques thermique des échangeurs du système 2 







lmT  (K) A (m²) 
Condenseur 10 739 15000 5000 3750 29.90 96 
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Tableau B.2 - Nombre de tuyaux de cuivre par échangeur 




Condenseur 96 306 0.19 
Évaporateur 213 678 0.43 
 
Soit un total de 0.62 m³ de cuivre. 
Fonte 
On utilise la même méthode que celle utilisée dans le système 1 pour calculer la quantité de 
fonte nécessaire. 
Tableau B.3 - Dimensions extérieur des échangeurs 
Échangeur Nb 
tuyaux 
D (m) L (m) Volume 
calandre 
(m³) 
Condenseur 306 0.74 6.00 0.19 
Évaporateur 678 1.08 6.00 0.28 
 





















Fonte 0.47 7000 3290 Cast iron, at plant/RER U 1500 




La pompe du cycle ORC a une puissance de 37.1 kW et fonctionne en continu. On estime la 
masse de cette pompe à 640kg. Cette valeur est cohérente avec les masses des pompes de 
20kW et 200kW puisqu'elle se situe sur la droite reliant ces deux valeurs.  
Électricité 






kWQtot 15365241.37   
MWhQtot 4875  






Fonte 640 Cast iron, at plant/RER U 1500 




Tableau B.6 - Quantités d'électricité pour la pompe du ORC 
Flux entrant Quantité (MWh) SIMAPRO 
Électricité 4875 Électricité QC 
 
B.1.3 Turbine 
Afin de calculer les masses des matériaux composant la turbine, on prend les hypothèses 
suivantes :  
- La composition d’une turbine est la même qu’un compresseur. 
- On estime la masse des composants d’une turbine de 1184 kW à partir des ratios 
(Masse du composant / masse totale) obtenus  à l’aide d’un compresseur 40 W que 
contient déjà SIMPAPRO . 
- On estime la masse totale d’une turbine de 1184 kW à 5000 kg. 
Tableau B.7  - Ratio des masses pour la turbine du ORC 
Matériau 40 W 1184 kW Unité 
Copper, at regional storage/RER U 0.25 515.04 kg 
Polyvinylchloride, at regional storage/RER U 0.03 61.80 kg 
Synthetic rubber, at plant/RER U 0.007 14.42 kg 
Aluminium, production mix, wrought alloy, at plant/RER U 0.02 41.20 kg 
Cast iron, at plant/RER U 1.2 2472.19 kg 
Chromium steel 18/8, at plant/RER U 0.92 1895.34 kg 





Comme les rejets thermiques de l'usine sont continus, la turbine du ORC produit de 
l'électricité en continu. La production électrique de la turbine, pour la durée de vie du 






kWQtot 15365241184   
MWh 578 155totQ  
Tableau B.8  - Quantité de matière pour la turbine du ORC 
Matériaux Masse (kg) SIMAPRO 
Transport 
(km) 
Cuivre 515,04 Copper, at regional storage/RER U 1500 
PVC 61,80 Polyvinylchloride, at regional storage/RER U 1500 
Caoutchouc 14,42 Synthetic rubber, at plant/RER U 1500 
Aluminium 41,20 
Aluminium, production mix, wrought alloy, at 
plant/RER U 
1500 
Fonte 2472,19 Cast iron, at plant/RER U 1500 
Inox 1895,34 Chromium steel 18/8, at plant/RER U 1500 
 
B.1.4 Fluide moteur 
SIMAPRO contient les données sur le pentane. Dans la description on peut y lire que l'un des 
synonymes est n-Pentane. Le R245fa est un n-pentane. La quantité de R245fa est difficile à 
évaluer. Il doit il y avoir assez de fluide pour remplir les deux échangeurs. Le volume du 
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Le volume de fluide nécessaire pour remplir les deux échangeurs est donc 1.54m³. On peut 
doubler cette valeur si on tient compte du volume de la tuyauterie, de la pompe et de la 
turbine. Le volume nécessaire est alors : 
³09.32³54.1245 mmV faR   
 












R245fa 3.09 621 1919 Pentane, at plant/RER U 200 
 
B.2  Pompe à chaleur 
B.2.1 Échangeurs de chaleur 
La pompe à chaleur comprend elle aussi 2 échangeurs : l'évaporateur et le condenseur. La 
construction de ces échangeurs reste la même, c'est-à-dire de type tubes et calandre à 1 passe, 
et les matériaux sont les mêmes, c'est-à-dire des tubes en cuivre de 5 mètres de longueur et une 
calandre en fonte de 6 mètres de longueur.  
Cuivre 







Tableau B.10 - Caractéristiques thermique des échangeurs du système 2 







lmT  (K) A (m²) 
Condenseur 2514 15000 5000 3750 30.8 22 
Évaporateur 1409 7500 5000 3000 7.21 65 
 
Tableau B.11 - Nombre de tuyaux de cuivre par échangeur 




Condenseur 22 70 0.04 
Évaporateur 65 207 0.13 
 
Soit un total de 0.17 m³ de cuivre. 
Fonte 
On utilise la même méthode pour calculer la quantité de fonte nécessaire. 
Tableau B.12 - Dimensions extérieur des échangeurs 
Échangeur Nb 
tuyaux 
D (m) L (m) Volume 
calandre 
(m³) 
Condenseur 70 0.37 6.00 0.09 
Évaporateur 207 0.62 6.00 0.16 




Soit un total de 0.25 m³ de fonte. 












Fonte 0.25 7000 1750 Cast iron, at plant/RER U 1500 
Cuivre 0.17 8960 1523 Copper carbonate, at plant/RER U 1500 
 
B.2.2 Compresseurs 
Pour le calcul des compresseurs,  on se réfère aux quantités des composants trouvés sur 
SIMAPRO pour un compresseur de 40W dans le but d’obtenir un ratio entre la masse des 
composants et la masse totale. Ce ratio a ensuite été appliqué sur la masse totale des 
compresseurs liés au système. 
Ainsi, pour un compresseur de 450KW qu'on estime à 2 tonnes et un compresseur de 670KW 
qu'on estime à 3 tonnes,  nous obtenons par exemple :  
0,25 kg / 2,427kg = 0,103  










Tableau B.14 - Ratio des matériaux pour les compresseurs 
Compresseurs 
Matériau 40 W 435 W 670 W Unité 
Copper, at regional storage/RER U 0.25 206.02 309.02 kg 
Polyvinylchloride, at regional storage/RER U 0.03 24.72 37.08 kg 
Synthetic rubber, at plant/RER U 0.007 5.77 8.65 kg 
Aluminium, production mix, wrought alloy, at plant/RER U 0.02 16.48 24.72 kg 
Cast iron, at plant/RER U 1.2 988.88 1483.31 kg 
Chromium steel 18/8, at plant/RER U 0.92 758.14 1137.21 kg 
Total 2.427 2000 3000 kg 
 
La pompe à chaleur est en fonction seulement lorsque la laiterie a besoin d'eau chaude (soit 
12h par jour, 5 jour par semaine). On calcule la consommation électrique des compresseurs, 








kWkWQtot 1552512670450   
MWh 416 52totQ  
Ceci indique que la différence d'électricité entre la quantité produite par l'ORC et celle 
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Tableau B.15 - Quantité de matière pour les compresseurs 
Matériaux 
Masse (kg) - 
Compresseur 
450 kW 








Cuivre 206.02 309.02 515.0 
Copper, at regional 
storage/RER U 
1500 





Caoutchouc 5.77 8.65 14.4 
Synthetic rubber, 
at plant/RER U 
1500 
Aluminium 16.48 24.72 41.2 
Aluminium, 
production mix, 
wrought alloy, at 
plant/RER U 
1500 
Fonte 988.88 1483.31 2472.2 





758.14 1137.21 1895.4 
Chromium steel 




Tableau B.16 - Quantité d'électricité consommée par la PAC 
Flux entrant Quantité (MWh) SIMAPRO 






B.2.3 Fluide moteur 
On prend encore ici le pentane. Le volume nécessaire est le volume pour remplir l'évaporateur 






















Le volume de fluide nécessaire pour remplir les deux échangeurs est donc 0.44m³. On peut 
doubler cette valeur si on tient compte du volume de la tuyauterie, de la pompe et des 
compresseurs. Le volume nécessaire est alors : 
³88.02³44.0245 mmV faR   












R245fa 0.88 621 546.5 Pentane, at plant/RER U 200 
 
B.2.4 Séparateur de liquide 
On prend comme hypothèse que les séparateurs de liquide sont en acier inoxydable. Lors d'une 
maintenance, on veut que le séparateur de liquide à basse pression puisse contenir tout le 
volume de R245fa du système. Le volume de R245fa est 0.88 m³. On suppose un séparateur de 
liquide d'un diamètre de 0.72 m et d'une hauteur de 2.16 m (0.72 m x 3), dont la paroi est d'une 
épaisseur de 5 mm. Le volume d'acier inoxydable pou ce séparateur de liquide se calcule ainsi: 















³029.0 mV   
On suppose que le volume d'acier inoxydable pour le séparateur de liquide à moyenne 
pression est la moitié de celui à basse pression, soit 0.014m³. Le total d'acier inoxydable est 
donc: 














0.043 8000 344 





La pompe de la pompe à chaleur n'est pas un élément prépondérant de ce système. On évalue 
sa puissance à environ 10kW. La masse de cette pompe est évaluée à 400 kg. La quantité 








kWQtot 155251210   
MWhQtot 468  











Tableau B.20 - Quantités d'électricité pour la pompe de la PAC 
Flux entrant Quantité (MWh) SIMAPRO 
Électricité 468 Électricité QC 
 
B.2.5 Tableau récapitulatif du système 2 































Électricité QC N/A N/A 
Turbine 
Cuivre 515,04 


























Chromium steel 18/8, 





Électricité QC N/A N/A 
Fluide moteur Pentane 1919 










































Chromium steel 18/8, 





Électricité QC N/A N/A 
Fluide moteur Pentane 546.5 








Chromium steel 18/8, 










Électricité QC N/A N/A 
 
On remarque que l'électricité produite par le cycle ORC suffit à alimenter les autres 
composantes du système. Au cours de sa vie utile, le système 2 dégage en effet un surplus de 
95 819 MWh : 
MWh 819 -9546854416155578-4875  électriqueBilan   
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ANNEXE C – LIMITE DU SYSTÈME 
La Figure C.1 montre les frontières de l'étude. Des schémas plus détaillés sont présentés à la Figure C.2 
et à la Figure C.3. 
 
Figure C.1 - Schéma simplifié des frontières de l'étude 
  
 
Figure C.2 - Schéma détaillé des frontières du premier système de valorisation de chaleur (échangeurs-réservoir) 
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